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PREFAŢĂ 


Direcţiile actuale în dezvoltarea construcției de maşini pe plan mondial şi în 


tară sunt orientate spre producerea de maşini complexe, de înaltă tehnicitate şi 
productivitate, ceea ce a determinat o creştere importantă a puterii şi a vitezelor de 
lucru. Aceste modificări au ridicat însă numeroase probleme asupra comportării 
vibroacustice a maşinilor respective, în legătură şi cu elaborarea unor soluţii eficiente 
de reducere, combatere şi control a zgomotului şi vibratiilor. 


Vibratiile şi zgomotele generate de masini sunt rezultatul a două tendinţe 


actuale ale dezvoltării tehnologice: 


creşterea puternică a puterilor şi turatiilor de lucru ale maşinilor, pentru 
mărirea productivității; 

realizarea unor maşini de greutate redusă, dar cu rigiditate relativ mare (pentru 
reducerea consumului de material), deci cu frecvenţe proprii ridicate, folosirea 
unor tehnologii de asamblare care duc la micşorarea amortizării structurale şi 
deci la creşterea răspunsului la rezonanţă. 

Pentru reducerea zgomotului şi vibratiilor la maşini există patru direcţii 


principale: 


identificarea surselor perturbatoare importante şi atenuarea sau izolarea 
acestora direct la sursă, sau modificarea frecvenţei acestora, în vederea 
reducerii efectului sau evitarea rezonatelor structurale; 

reproiectarea maşinilor pentru evitarea rezonantelor, prin modificarea 
amplasării formei şi dimensiunilor elementelor componente, urmărind alegerea 
corectă a rigiditatii şi o distribuţie convenabilă a maselor; 

alegerea unor materiale având capacitate ridicată de disipare a energiei de 
vibraţie; 

controlul activ al vibratiilor şi zgomotului. 

Rezolvarea acestor probleme necesită cunoaşterea caracteristicilor dinamice ale 


materialelor şi structurilor, pe baza cărora se poate realiza modelul teoretic pentru 
studiul comportării dinamice a maşinilor. Studiul vibroacustic a maşinilor şi utilajelor 
este impus de: 


necesitatea obținerii unor maşini silentioase, întrucât criteriul vibroacustic, 
alături de criteriile de precizie şi fiabilitate reprezintă din ce în ce mai mult un 
criteriu de calitate şi performanţă; 

necesitatea stabilirii posibilităților de diagnosticare a defectelor care apar în 
procesul de fabricaţie şi exploatare, prin analiza caracteristicilor zgomotului şi 
vibratiilor, deoarece dezvoltarea tehnicii de măsurare şi analiză a vibratiilor şi 
zgomotului a creat posibilitatea realizării unui control eficient, precis şi rapid a 
comportării dinamice a maşinilor, deci de stabilire a cauzelor determinate; 


e dezvoltarea şi optimizarea unor sisteme eficiente pentru controlul activ al 
vibratiilor şi zgomotului. 

Lucrările numeroase prezentate in literatura de specialitate, au abordat 
problema complexă a combaterii zgomotului şi vibratiilor maşinilor atât teoretic, cât 
şi experimental, analizând minuțios multitudinea de factori care determina 
comportarea vibroacustică a acestora. 

Performanţele dinamice ale sistemelor mecanice, în timpul funcționării, pot fi 
îmbunătățite prin alegerea adecvată a regimurilor de lucru, prin adoptarea unei 
construcții optime, din punct de vedere al rezervei de stabilitate sau prin aplicarea 
unor măsuri constructive sau de control activ. 

În ultimii ani, se manifestă o tendință de creştere a calităţii şi fiabilitatii 
maşinilor, prin utilizarea unor sisteme senzoriale complexe, care au funcții de 
monitorizare, diagnostic şi control activ. 

Utilizarea sistemelor pentru controlul activ al vibratiilor este recomandabila 
atât pentru simplitatea posibilă a schemei de comandă, cât şi pentru eficiența 
procesului de comandă. 

Controlul vibroacustic al maşinilor complexe poate fi realizat în timpul 
funcționării în următoarele scopuri : 

e pentru evitarea comandată sau automată a situațiilor extreme, care pot 
conduce la avarii; 

e pentru organizarea reparațiilor preventive cu întreruperi minime; 

e pentru reducerea răspunsului la vibrații, pentru suprimarea instabilității 
structurale sau pentru combaterea vibrațiilor şi zgomotului produs in 
funcţionare de maşini, prin utilizarea controlului activ al vibratiilor; 

e pentru perfecționarea şi optimizarea proiectării maşinilor şi organelor de 
maşini. 

Identificarea sistemelor mecanice constituie o etapă obligatorie în proiectarea 
sistemelor mecanice, ceea ce implică o cunoaştere suficient de precisă a modelelor 
sistemice asociate proceselor vibratorii din sistemele mecanice. 

Tendinţa actuală de îmbunătăţire a performanţelor de funcţionare ale maşinilor 
a condus la o creştere deosebită a importanței modelării matematice şi simulării pe 
calculator a fenomenelor dinamice ale sistemelor mecanice, cu o dezvoltare 
accentuată în special în domeniul vibroacustic. 

Dezvoltarea tehnicii de măsurare şi analiză a vibratiilor, ca şi dezvoltarea 
tehnicilor de achiziție şi procesare a semnalelor au permis importante perfectionari 
ale sistemelor de control vibroacustic. 

Achiziţia datelor numerice sau analogice, cu ajutorul plăcilor de achiziţie, a 
permis prelucrarea şi analiza acestora prin intermediul limbajelor de progamare, 
permițând crearea sau simularea unor sisteme de control, diagnosticare şi 
monitorizare virtuale, care pot fi uşor transformate şi adaptate unor condiţii 
particulare. 

Sistemele de măsurare şi analiză cu instrumente virtuale au performanţe net 
superioare fata de instrumentele analogice sau digitale (flexibilitate, reutilizare, 
reconfigurare) şi prețuri scăzute. 


Noile echipamente de control vibroacustic, in timp real, au permis 
implementarea la scară industrială a sistemelor de control, diagnosticare şi 
monitorizare vibroacustică a maşinilor, fiind aplicate eficient la instalaţii industriale 
moderne, maşini unelte, roboţi industriali etc. 

Controlul prin vibrații este preferat, cu rare excepții, controlului prin 
zgomot, care este prea mult afectat de sursele de zgomot din mediul ambiant, 
solicitând fie metode şi aparatură specială (metoda intensității acustice), fie 
condiții speciale de măsurare (cameră anecoidă). 

Lucrarea, elaborată în şapte capitole, abordează aspecte de sinteză într-un vast 
domeniu interdisciplinar. 

Prezentarea introductivă şi sintetică a caracteristicilor vibratiilor şi zgomotului 
din capitolul I este urmată în capitolul II de o prezentare amplă a teoriei liniare a 
vibratiilor în sistemele elastice cu unul sau mai multe grade de libertate, care 
constituie fondul comun, clasic, al tuturor cărţilor de vibrații. În finalul acestui capitol 
sunt prezentate noţiuni introductive în studiul vibratiilor neliniare, al socurilor şi al 
vibraţiilor aleatoare. 

Capitolul III este consacrat metodelor şi tehnicilor de măsurare a semnalului 
vibroacustic, punându-se accent pe metodele moderne de procesare digitală a 
semnalului şi pe instrumentatia virtuală de măsurare, analiză, control şi diagnosticare 
vibroacustică. 

În capitolul IV sunt prezentate principalele metode de control vibroacustic, 
precum şi normele privind nivele admisibile de vibrații şi zgomot. 

Într-un capitol special sunt abordate problemele fundamentale ale controlului 
activ al vibraţiilor şi zgomotului. 

În capitolul VI sunt prezentate principalele surse de vibrații şi zgomot în 
funcționarea maşinilor, precum şi metodele de diagnosticare şi monitorizare prin 
vibrații şi zgomot a stării de funcționare, prezentându-se şi o serie de exemple 
concrete de diagnosticare vibroacustică a funcționării organelor de maşini (roti 
dinţate, rulmenţi, lagăre de alunecare etc.) şi a maşinilor (maşini unelte, motoare, 
ventilatoare, instalaţii hidraulice etc.). 

Ultimul capitol al lucrării prezintă problemele fundamentale ale izolării 
vibroacustice a sistemelor mecanice. În lucrare sunt evidenţiate cele mai importante 
posibilități de îmbunătăţire a comportării vibroacustice a maşinilor prin proiectare de 
material, geometrică şi tehnologică. 

Lucrarea urmăreşte formarea şi dezvoltarea unei gândiri inginereşti, o iniţiere 
în cercetarea ştiinţifică şi tehnică din domeniul vibroacustic. 

Pentru a fi cât mai eficientă în procesul de formare a specialiştilor din 
domeniul vibroacustic, lucrarea este concepută să îmbine armonios scopul formativ 
cu cel informativ, conținând cele mai importante capitole clasice de vibrații. 

În abordarea teoretică a problemelor de control vibroacustic s-au căutat 
fundamentări teoretice simplificate, pentru ca expunerea să fie precisă şi clară, în 
scopul de a uşura înțelegerea laturilor teoretice şi practice. 

Din imensul volum de cunoştinţe existent în domeniul vibroacustic, s-a făcut o 
selecţie riguroasă şi atentă, s-a ordonat şi sistematizat materialul, astfel încât studenţii 


să se poată orienta şi în soluționarea altor probleme, decât cele tratate în lucrare, cu 
care vor fi confruntati în activitatea profesională. 

Lucrarea este adresată studenţilor de la facultățile cu profil mecanic, care au în 
planul de învățământ discipline din domeniul vibroacustic, fiind utilă şi specialiştilor 
care doresc să abordeze probleme de vibrații şi zgomot la maşini şi utilaje. 
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CARACTERISTICILE VIBRATHLOR SI ZGOMOTULUI 


1.1. Consideraţii generale 


Un sistem mecanic se poate găsi în mod obişnuit în repaus sau în 
mişcare de regim, stări numite de referință. Vibratiile sunt mişcări alternative 
efectuate de sistemul mecanic în raport cu starea de referință, fiind provocate 
de forte perturbatoare (numite excitatii) ale căror mărimi, direcții sau puncte de 
aplicație variază în timp. Din punct de vedere energetic, vibrația sistemului este o 
schimbare periodică a energiei cinetice în potențială. 

Studiul mişcărilor vibratorii, în raport cu stările de referință, se efectuează în 
general cu ajutorul unor parametri geometrici independenți. Determinarea acestor 
parametri înseamnă determinarea răspunsului sistemului mecanic la excitatia dată. 

Răspunsul este condiționat atât de parametrii excitatiei cât şi de caracteristicile 
mecanice ale sistemului. 

În abordarea teoretică a problemei, prima etapă este schematizarea sistemului 
şi stabilirea modelului, care, ideal ar trebui să reprezinte fidel sistemul fizic real, ceea 
ce în majoritatea cazurilor necesită realizarea unui model complicat. Trecerea de la 
un model matematic simplu, la altul mai complicat, determină o creştere a volumului 
de calcul, mai accelerat decât îmbunătăţirea preciziei rezultatelor, de o mare 
importanţă fiind deci stabilirea de la caz la caz a modelului optim. 

O a doua etapă în tratarea teoretică constă în stabilirea excitatiilor modelului 
care de asemenea presupune introducerea de ipoteze simplificatoare în raport cu 
excitatia sistemului real. 

A treia etapă presupune scrierea ecuaţiilor diferențiale de echilibru dinamic, 
prin integrarea cărora (folosind metode aproximative sau exacte) se obțin parametrii 
mişcării vibratorii, deci se determină răspunsul sistemului mecanic. 

Pe baza analizei răspunsului sistemului se obțin concluziile necesare. 

În figura 1.1. este prezentată schema logică pentru studiul vibratiilor sistemelor 


mecanice. 
SISTEM ELASTIC METODE EXACTE 
REAL METODE APROXIMATIVE 


EXCITATIA REALĂ EXCITAȚIA |_| ECUAȚIILE RĂSPUNSUL |_,| CONCLUZII 
A SISTEMULUI MODELULUI DIFERENŢIALE SISTEMULUI 


Fig.1.1. 


MODELUL 
SISTEMULUI 


13 


Studiile experimentale se impun din următoarele motive: 

e în primul rând nu toate sistemele pot fi tratate pe baza unui model matematic 
rezonabil; 

e în al doilea rând, dacă acest studiu s-a făcut, studiile experimentale sunt 
necesare pentru verificarea ipotezelor simplificatoare introduse. 


1.2. Clasificarea vibratiilor 


Vibratiile mecanice se pot clasifica după următoarele criterii: 

a) După natura sistemului. 

e vibrații liniare - care se produc în sisteme liniare, la care răspunsul este 
proportional cu excitatia; la aceste sisteme ecuaţiile diferențiale ale mişcării 
sunt liniare cu coeficienți constanti. Fenomenele din sistemele liniare pot fi 
studiate pe baza principiului suprapunerii efectelor. 

e vibrații neliniare - care se produc în sisteme neliniare, la care caracteristica 
elastică sau amortizarea este neliniară. 

b) După natura forțelor care acţionează în timpul vibratiei. 

Forţele care intervin în timpul vibratiei sunt în general: forţa elastică F., forța 
rezistentă F, şi forța perturbatoare (excitatoare) F,. 
În funcţie de valorile acestor forţe, vibraţiile pot fi: 
e După forța rezistentă F, (forţa rezistentă este pozitivă dacă acționează în sensul 


mişcării ): 
F,>=0 vibrații neamortizate; 
F 40 F .< 0 vibrații amortizate; 


F,.>0 vibrații autoantretinute sau autoexcitate. 


e După forța perturbatoare. 
F ,=0 vibrații libere; 


F, 70 vibrații forțate ; 


F,„ cunoscut - vibrații deterministe; 


F , aleatore - vibrații aleatore. 


c) După numărul gradelor de libertate. Numărul de grade de libertate a unui 
sistem elastic reprezintă numărul de parametri scalari independenţi, necesari pentru a 
determina poziția elementelor sistemului. 

Sistemele elastice pot fi: 

e cunumăr finit de grade de libertate; 
e cu număr infinit de grade de libertate (sisteme continui). 

d) După traiectoria pe care se deplasează punctele sistemului oscilant, 

vibraţiile pot fi de translație sau de rotaţie. 
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1.3. Elemente caracteristice ale sistemelor elastice 


Un sistem elastic este determinat când se cunoaşte masa, proprietățile elastice 
şi de amortizare ale elementelor componente. În fig. 1.2. este prezentat cel mai 
simplu model de sistem elastic care cuprinde următoarele elemente caracteristice: 

Masa m care oscilează reprezintă un corp rigid, a cărui 
acceleraţie X, în baza legii a doua a lui Newton, este k 
proporțională cu forța rezultantă F, aplicată asupra lui: 

F=m x 

În problemele de vibratii masa se măsoară in kg. 

Masa înmagazinează energie cinetică. 

În caz general masa sistemului elastic poate fi 
concentrată în mai multe puncte sau poate fi distribuită 
uniform sau după o anumită lege, dată de geometria corpurilor Fig.1.2. 
componente. 


b)Elementul elastic k poate avea caracteristica liniară sau neliniară. La 
elementul elastic liniar, variaţia lungimii este proporțională cu forța care acționează 


de-a lungul axei elementului: 
X u 


Fe —F, 
— -?j—_—_ 
F=k-(x-u) Dacă: u=0 > F=kx 
Constanta de proportionalitate k se numeşte constantă elastică sau elasticitate şi se 


B nL N, : ; Oe hee aia ct. = 
măsoară in —. In cazul elementului elastic cu caracteristică neliniară: F= k - x 
m 


Arcul ideal este considerat fără masă şi în consecință forța aplicată la un capăt 
este egală şi de sens opus cu cea aplicată la capătul opus. 
Elementele elastice inmagazineaza energie potențială de deformatie. 
Repartiția proprietăților elastice în sistem poate fi discretă sau continuă, după 
cum repartiția maselor este discretă sau continuă. 
c) Amortizorul c poate fi cu: 
e amortizare vâscoasă:  - liniară; 
- neliniară; 
e amortizare histeretică (amortizare structurală, datorită frecărilor din îmbinări, 
reazeme) şi care depinde numai de amplitudinea mişcării; 
e amortizare coulombiană, datorită forței de frecare coulombiene,care este 
constantă în decursul unei semiperioade; 
e amortizare oarecare. 
La amortizorul vâscos liniar, forţa aplicată este proporțională cu viteza relativă 
dintre punctele sale de fixare. 
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x u 
si a pe BB 
——_ Jj 


F,=c(x-u) Dacă u=0 > F,=c-x 
Constanta c se numeste coeficient de amortizare si caracterizeaza amortizorul. 


e] = = 


Amortizorul ideal este considerat fără masă. In amortizor are loc disiparea 
energiei prin transformarea acesteia în căldură. La amortizorul vâscos neliniar: 


Rex, 
Cunoscând aceste caracteristici ale sistemului putem determina principala sa 
puiet ROY ii i . . S ix —] A 
caracteristică vibratorie: pulsatia proprie 0,, măsurată în s sau in rad/s. 


Ă sil bet aaa E 0, | 
Intre pulsatia proprie œ, s 1] şi frecvenţa proprie există relația: f = 5 = T 
T 
Principalele mărimi care se urmăresc în studiul vibratiilor sunt: 
e pulsatiile proprii, pentru a cunoaşte dacă există pericol de rezonanţă; 
e amplitudinile vibrațiilor (deplasări, viteze, acceleratii) pentru a stabili dacă sunt 
dăunătoare sistemului oscilant sau mediului. 


1.4. Mărimi care descriu forma de undă a vibratiilor 


Cea mai simplă formă de vibraţie periodică este mişcarea armonică, 
reprezentată în domeniul timpului de o curbă sinusoidală (fig. 1.3). 

Vibratia mecanică armonică este definită complet atunci când se cunoaşte 
frecvenţa, amplitudinea şi faza. 

Dacă notăm cu x(t) poziția instantanee a sistemului mecanic în raport cu 
starea de referință, atunci legea de mişcare este dată matematic de ecuaţia : 


Fig.1.3. 


x(t)= X, sin(wt + 0) 


2m ett ts ai meee ef ot 
unde: o = 2rf = a este pulsatia mişcării, iar X, amplitudinea mişcării . 
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În cazul vibratiilor armonice, viteza şi acceleraţia mişcării rezultă de 
asemenea armonice, cu aceeaşi pulsatie şi caracterizează complet mişcarea 
vibratorie. 

Pentru a caracteriza mişcările periodice  nearmonice, se folosesc două 
mărimi medii, care tin seama de desfăşurarea procesului vibratoriu, pe parcursul 
unei perioade, definite prin relatiile: 


, ; : 13 
a) Valoarea medie absolută (aritmetică) : X n zi f dt 


17 
b) Valoarea eficace sau rădăcina medie pătratică: Xa = Xpus = T Í x" (t)dt 


Valoarea medie aritmetică Xm este mai putin folosită întrucât nu are o 
semnificație fizică deosebită. Cea mai utilizată mărime la măsurarea vibratiilor este 
valoarea eficace care este proporțională cu puterea vibratiei. 


T 
Ss 2 j 3 A oo te : a 
Mărimea [x (t)dt este proporţională cu energia acumulată într-o perioadă. 
o 
Prin raportarea acesteia la valoarea perioadei se obține puterea medie 
pentru o perioadă. 
In cazul vibratiilor armonice pot fi scrise relațiile: 


V2 


TU 
Xe =— X, =—=x 
ef v m 
2 242 

Rezulta că la vibrația armonică este suficient să fie măsurată oricare din 
aceste mărimi, lucru care nu mai este valabil pentru vibraţiile periodice 
nearmonice. Pentru evalua forma mişcării vibratorii periodice se utilizează 
factorul de forma Fr şi factorul de vârf F, ,definiți prin relaţiile: 
X rus F = X, 
v 
X X rus 


m 


Fr = 


Efectul vibratiilor periodice nearmonice asupra sistemului mecanic poate fi 
stabilit dacă sunt cunoscuţi atât parametrii definiti anterior (perioada, amplitudinea, 
factorul de formă şi vârf ), cât şi conţinutul în frecvențe, care se determină cu 
ajutorul analizei în frecvența (analiză spectrală). 

În baza teoremei lui Fourier, vibraţiile periodice deterministe pot fi 
reprezentate printr-o sumă finită sau infinită de armonici, rezultate prin 
dezvoltarea în serie Fourier a funcției respective. 


o0 
x(t) = XX, sin(not+0,) 
n=l 
Reprezentând valorile amplitudinilor in domeniul frecvență se obţine 
spectrul de frecvență al mişcării, care este deosebit de util în controlul 
vibroacustic al sistemelor mecanice. 
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1.5. Caracteristicile fizice ale zgomotului 


Vibratia acustică reprezintă mişcarea particulelor unui mediu elastic de o parte 
şi de alta a unei poziţii de echilibru. Sunetul este o vibrație acustică capabilă să 
producă o senzație auditivă. Senzatia auditivă este provocată de vibraţiile care au 
frecvenţe cuprinse între 16Hz şi 20000Hz, domeniu care delimitează grupul 
vibratiilor sonore sau acustice. 

După felul vibratiilor care le produc, sunetele pot fi împărțite în: 

e Tonul muzical — este un sunet produs de o singură vibraţie sinusoidală; 

e Sunetul muzical — este produs de o vibrație periodică mai complexă, formată 

prin suprapunerea mai multor tonuri muzicale; 

e Zgomotul — este un sunet de durată mare, determinat de vibrații care nu sunt 
periodice. Din punct de vedere fiziologic, zgomotul se consideră a fi orice sunet 
supărător. 

Undele acustice sunt rezultatul perturbării stării staționare a mediului gazos 
într-un punct al spaţiului. 

Câmpul acustic reprezintă o zonă a unui mediu elastic, care se găseşte în stare 
de vibraţie şi în care se propagă undele acustice. 

Câmpul acustic liber este orice câmp acustic care nu este limitat de o 
suprafaţă. 

Viteza sunetului (c) reprezintă viteza cu care se propagă în spațiu perturbatia 
produsă de radiaţia unei surse sonore. Viteza sunetului depinde de elasticitatea de 
volum a mediului şi de densitatea acestuia. Viteza de propagare a sunetului este mai 
mare în solide decât în lichide şi respectiv gaze. 

Lungimea de undă (A) este distanţa dintre două puncte succesive, în care au 
loc concomitent comprimări sau dilatări. 


c ; ae E 
A zi unde c este viteza de deplasare a undei, iar f este frecvenţa acesteia. 


Dacă presiunea acustică descrie un ciclu complet într-un timp T, atunci 2=cT. 
Presiunea acustică (p) reprezintă valoarea medie efectivă a variaţiei de 
presiune, întru-un punct dat al mediului. Presiunea acustică se măsoară în Pa (N/m” ). 
Utilizarea unei scări liniare pentru exprimarea presiuni acustice este dificilă, 
atât datorită domeniului dinamic foarte mare a valorii presiunii pe care o poarte 
percepe şi analiza urechea umană, cât şi datorită răspunsului neliniar, logaritmic, al 
urechii la stimulii exteriori. De aceea, practic, se utilizează nivelul de presiune 


acustică dat de relaţia: 
2 
L=10log-P==201gP- 
Po Po 
mărimea obținută fiind exprimată în decibeli. 
Valoarea de referință p, = 20 uPa şi reprezintă limita de audibilitate pentru un 


sunet cu frecvența de 1kHz. 
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Intensitatea acustică (1) reprezintă fluxul de energie acustică care străbate 
unitatea de suprafaţă, perpendiculară pe direcția de propagarea a sunetului, în unitatea 
de timp şi este definită de relația: 


T ists. «yee 
I= lim [pv-dt dt=p:v= apa 
0 Pof 


unde: p este presiune acustică, v este viteza undei plane, p, este densitatea aerului în 


stare de repaus iar c este viteza sunetului în aer, în starea de repaus. 
Intrucât, intensitatea acustică variază în limite foarte largi, se utilizează 
frecvent mărimea logaritmică, nivelul de intensitate acustică, definit prin relația: 


I 
L, =10lg— [dB] 
Io 
unde I este intensitatea acustică măsurată, iar I, este valoarea de referință. 


Ss 2 a 
Pentru sunete care se propagă în aer: I, =10 


In cazul unor unde sonore, care se propaga intr-un camp liber, intensitatea 
2 
ică Icul laţia: [== l 
acustică se poate calcula cu relația: I =——, unde produsul p-c se numeşte 
p:e 
impedanta caracteristică a mediului. Rezultă că intensitatea acustică se poate 
determina în câmpul acustic liber prin intermediul presiunii acustice. 
Puterea acustică (P) reprezintă energia acustică totală radiată de o sursă 
acustică în unitate de timp. Puterea acustică se calculează cu relația: 


P= plads|W 


unde I, este intensitatea acustică iar n este direcția normal la elementul de suprafață 
dS. Nivelul de putere acustică este is de relația: 


Lp = 101g [dB], unde P ,=10-?[W]. 
Fy 
Reflexia undelor sonore. 
Atât timp cât în calea undelor sonore nu este interpus nici un obstacol, sunetul 
se propagă numai prin unde progresive. 
Dacă undele întâlnesc un obstacol, realizat dintr-un 


alt mediu, obstacol prin care undele pot trece integral, Mediul 1 Mediul 2 


parțial sau de loc (fig. 1.4), atunci la suprafața de separare a eee ae 
celor doua medii se produce fie o reflexie a undelor, o L 
refracție sau ambele concomitent. — 

În cazul reflexiei totale, întreaga energie acustică se 
reflectă, iar în cazul refracției totale, întreaga energie Pai Ọ Pe 
acustică incidentă trece în al doilea mediu. Fig. 1.4 
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Dacă cele doua fenomene se produc simultan, o parte a energiei se reflectă (I,), 
iar o alta parte (I;) se propagă în cel de-al doilea mediu. 

Coeficientul de reflexie acustică p este definit prin raportul dintre fluxul de 
energie acustică a undelor reflectate şi fluxul de energie acustică a undelor incidente, 
pe suprafaţa de separare a mediilor şi se calculează cu relaţia: 


2 
PaT Pat: 
PIC, + Px, 
unde pic, şi P2C2 sunt impedantele caracteristice ale celor două medii. 
Coeficientul de transmisie t este definit ca raportul dintre fluxul de energie 
acustică a undelor transmise şi fluxul de energie a undelor incidente pe suprafaţa de 
separare a mediilor şi se calculează cu relaţia: 


= 4- pici: P2C2 
(p,c, + Pac) 


Atenuarea sunetului în aer liber este cauzată pe de o parte de o împrăştiere a 
energiei prin divergență sferică şi pe de altă parte de o absorbţie a energiei în mediu. 

Pe măsură ce depărtarea de o sursă sonoră nedirectionata creşte, energia 
transportată de unde se distribuie pe suprafața unei sfere din ce în ce mai mare. 

Puterea de radiație a sursei rămânând aceiaşi, intensitatea acustică descreste 
invers proportional cu pătratul distanței. Dacă se notează cu I, şi I, intensitatile 
acustice a două puncte situate la distanțele rı şi r2 de o sursă sonora nedirectionala 


> L= p.li 


T > L=t.h 


: Lo ry r 
(rı < 12) se poate scrie: += >I], =1,4 
2 r r 
Dacă se calculează nivelul de intensitate acustică obținem: 
r 
L, =L, —20lg— 
r 
are r 
Rezultă că atenuarea : AL = L, - L, = 20lg+ 


r 

Dacă r, = 2r, > AL, = 6dB şi deci la o dublare a distanței fata de sursă, nivelul 
presiunii acustice scade cu 6 dB. 

Reverberatia reprezintă persistenta sau prelungirea sunetului într-o încăpere, 
după încetarea emisiei sursei sonore. În practică, se consideră că sunetul s-a atenuat 
integral dacă nivelul de presiune acustică a scăzut cu 60dB. 

Timpul necesar producerii acestei atenuări a nivelului de presiune acustică se 
numeşte durată de reverberatie (T) şi se exprimă în secunde. Durata de reverberatie 
este independentă de puterea sursei sonore, dar depinde de dimensiunile geometrice 
ale încăperii şi de absorbția acustică din încăpere, fiind cu atât mai mare cu cât 
volumul încăperii este mai mare şi cu cât absorbţia corespunzătoare este mai mică. 
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1.6. Propagarea undelor acustice în corpurile solide 


În aer sau într-un gaz oarecare, sunetul nu se poate propaga decât sub formă de 
unde longitudinale. Într-un mediu solid, sunetul se poate propaga printr-o diversitate 
de unde (longitudinale, transversale, cvasilongitudinale, unde de suprafață). 

Sunetele transmise prin mediile solide se mai numesc şi sunete structurale. 

Energia acustică pe care o transportă undele în corpul solid este atenuată 
datorită absorbției energiei în mediu, datorită efectelor termice şi a difuziei sunetului 
pe suprafaţa de separare a grauntilor de material. 

Absorbtia sunetului este cu atât mai mare cu cât frecvenţa sunetului este mai 
mare şi granulatia materialului este mai mare. Atenuarea sunetului este produsă şi de 
discontinuitatile de secțiune. 

Un alt mijloc de a obţine o atenuare a undelor transmise într-un corp solid îl 
constituie mărirea masei corpului cu o masă adițională. Mărind masa corpului solid 
prin care se propagă undele de încovoiere, atenuarea acestora va creşte cu frecvența. 


1.7.Clasificarea surselor sonore 


Zgomotul ia naştere ca urmare a vibratiei corpurilor. În funcţie de natura 
forţelor care produc vibrația corpurilor, sursele sonore pot fi: 
e surse producătoare de zgomot prin acţiune mecanică (în această grupă de 
acțiuni intrând ciocnirea şi frecarea); 
e surse producătoare de zgomot prin acţiune aerodinamică (in această grupă fiind 
cuprinse scurgerile laminare de fluid prin orificii sau scurgerile turbulente); 
e surse producătoare de zgomot prin acţiune electromagnetică; 
e surse producătoare de zgomot prin acţiune termică. 
La acestea trebuie adăugate şi zgomotele care iau naştere ca urmare a unei 
explozii sau a unei descărcări electrice. 


Zgomot produs prin ciocnire. 

În urma acţiunii unei forte creată de ciocnire, corpurile pot vibra cu toate 
punctele în fază sau, în corpuri pot lua naştere unde de incovoiere. 

Primul mod de vibrare are loc atunci cănd rigiditatea corpului este apreciabilă, 
în timp ce undele de încovoiere se produc în cazul plăcilor şi barelor, ale căror 
dimensiuni sunt mari, în raport cu lungimea de undă a sunetului generat, iar 
rigiditatea corpului este relativ scăzută. 

Frecventele sunetului emis în urma unei acțiuni prin şoc, depind de frecvențele 
proprii de vibraţie ale corpurilor lovite, fiind independente de frecvenţa de repetare a 
şocurilor. Caracteristicile zgomotului depind şi de amortizarea internă a vibratiilor 
celor două corpuri care se ciocnesc. 

În această categorie de surse sonore intră ciocanele obişnuite şi pneumatice, 
maşinile de stantat, angrenajele etc. 
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Zgomotul produs prin frecare. 

Vibraţiile corpului sunt produse în acest caz din cauza acţiunii forțelor de 
frecare, care iau naştere la mişcarea de translație sau de rotaţie a două corpuri. 

Intensitatea sunetului produs variază cu forțele şi cuplurile de frecare, deci 
depinde de coeficienţii de frecare şi reactiunile normale dintre corpurile in contact. 

Prin urmare, cu cât suprafața corpului are rugozitate mai mare, cu atât 
intensitatea zgomotului produs este mai mare. 

Corpul pus în vibrație în urma frecării, vibrează cu frecvențele sale proprii, 
care vor determina şi spectrul zgomotului generat. Si în cazul frecării, natura 
zgomotului depinde de amortizarea internă a vibratiilor corpurilor în mişcare. 

Rularea roţilor pe şine, prelucrarea materialelor prin aşchiere, rotirea axelor în 
lagăre, sunt câteva dintre operațiile la care se produc zgomote datorită frecării. 


Zgomotul aerodinamic. 

Scurgerea unui fluid între două suprafeţe rigide fixe (de exemplu refularea 
aerului printr-o gură de ventilație) precum şi scurgerea fluidelor datorită mişcării 
relative a suprafeţelor (de exemplu, rotirea elicei unui ventilator sau avion, a rotorului 
unei maşini) sunt cauze care produc zgomot de natură aerodinamică, denumit şi 
zgomot de “sirenă”. 

În aceste cazuri, intensitatea zgomotului produs depinde de forma geometrică a 
conductelor sau a suprafețelor printre care se scurge fluidul, de viteza fluidului, de 
debitul şi de vâscozitatea cinematică a acestuia. Dacă zgomotul are aspectul unui 
sunet produs de o sirenă, există în spectrul de frecvență o componentă predominantă. 

Dacă scurgerea fluidului este turbulentă, se produce un zgomot cu spectru 
continuu. 


Zgomotul magnetic. 

Zgomotul magnetic este specific maşinilor electrice (generatoare, motoare, 
transformatoare) şi se datorează forțelor periodice care acționează în întrefierul dintre 
rotor şi stator, forțelor magnetomotoare datorită înfăşurării statorului şi rotorului. 

Zgomotul magnetic este format dintr-un sunet fundamental, având frecvenţa 
rețelei electrice (50Hz) şi o serie de armonici ale acestuia. 


Zgomot produs prin acțiune termică. 

Zgomotul termic apare în timpul arderii, din cauza interacțiunii dintre flacără 
şi gaz, care produce autooscilatii. În spectrul unui asemenea zgomot predomină 
componentele de joasă frecventă, sub 100Hz. 
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RĂSPUNSUL SISTEMELOR MECANICE LA VIBRAȚII 


2.1.Vibratii libere în sisteme liniare cu un grad de libertate 


Sistemele oscilante cu un singur grad de libertate sunt formate, în general, 
dintr-o masă rigidă, care execută o mişcare de translație sau rotaţie ce poate fi 
determinată printr-un singur parametru şi unul sau mai multe elemente elastice şi 
elemente de amortizare, legate de masa rigidă şi de un element de referinţă (care 
poate fi fix ). 

Sistemele oscilante cu un grad de libertate pot executa: 

a) vibrații libere: 

e neamortizate; 
e amortizate. 

b) vibrații forțate: 

e neamortizate; 
e amortizate. 


2.1.1.Vibratii libere neamortizate 


Vibratiile libere neamortizate sunt vibratiile executate de un sistem oscilant, 
care a fost scos din poziţia de repaus, fiind lăsat apoi să oscileze liber, cu frecvenţa 
proprie. Să considerăm un sistem oscilant format dintr-o masă m şi un arc de 
constantă elastică k (fig.2.1). Considerând originea sistemului în poziţia de repaus a 
masei m, putem scrie ecuația diferențială a mişcării oscilatorii, folosind principiul lui 
d” Alambert. 


méi+kx=0 > 94K x20 
m 


= Ik 
Mărimea @,=./— se numeşte pulsatia proprie a 
m 


sistemului oscilant. Rezultă ecuaţia diferențială: 
X + oX =0 acărei soluție generală este de forma: 
x = Asin ot + Bcos@,t = Csin(@,t + 9) 


unde: C=4 A" +B? - este amplitudinea oscilatiei libere; 


B 
0= MEE - faza la originea timpului. 
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Luând condiţiile inițiale ale mişcării (la t= 0): x=xp = B=x9 
şi X=V 


. Mig că 
Rezultă legea de mişcare: x =x,cos@,t +—sinw,t 
0 


Vibratia liberă neamortizată este o mişcare periodică armonică, având 


2 k k 
perioada: ae Intrucat : m = = > 09 = | = | 8_ {8 
Wo g m P ò, 


P . f : 
în care 6, = k este săgeata statică produsă de greutatea P a sistemului. 


2.1.2. Vibraţii torsionale 


In cazul vibratiilor torsionale ecuația diferenţială se obţine din ecuația 


vibratiilor de translație înlocuind: 
Z 


m-— J - momentul de inerție masic fata de axa de 
rotație; 
x— @ - unghiul de răsucire. 


O, =,/= în care: [k] = 
J rad 


Ecuația diferenţială este: J + kọ = 0 


a cărei soluție este: @ = @, COS@,t + Po sin ot 


O, 


Fig.2.2. 


2.1.3.Vibraţii de incovoiere 


Fie un arbore elastic de rigiditate EI încărcat la mijloc cu o masă rigidă m 
(fig.2.3.). În repaus arborele are săgeata statică: 
_ mel 
` 48EI 
Dacă scoatem masa din poziția de 
echilibru, ea va începe să vibreze de-a 
lungul axei y, cu pulsatia: 


IL g | 48EI 
Oo E 
m ò, ml 


Ecuația mişcării vibratorii pe direcția y este: 
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Yo. 
Yy = Yo COS Opt + sin Wot 
Wo 
In cazul in care bara elastica, in vibratie torsionala sau flexionala, reprezinta un 
arbore de maşină, pulsatia proprie a vibratiilor torsionale sau flexionale se numeşte 


: as at = în SS Ae nn Š 
pulsatie critică. Dacă arborele se roteşte cu o viteză unghilară: œ = 30° egala cu 


pulsatia proprie o, poate să producă rezonanţa, ceea ce poate determina creşterea 
amplitudini vibratiilor. 


2.1.4. Constante elastice 


Prin definiţie, constanta elastică a unui element elastic este egală cu forţa care 
produce o deformatie unitară a elementului elastic. 

Deci constanta elastică se poate calcula scriind deformația elementului elastic 
şi egalând-o cu unitatea. 

În continuare se dau constantele elastice pentru câteva elemente elastice: 

Bară elastică prismatică solicitată la întindere sau compresiune: 


saibe EI k= EEA [N] 


EA | 5 1 |m 

Se piu ee neti wade mGd" 
Bara cilindrica solicitata la rasucire: = 32] 
Bară dreaptă simplu rezemată, cu masa la mijlocul barei, aflată în vibraţie 
flexională: k = E : 

E ` | SEI 
Bară încastrată cu masa la capătul liber: k = rs 

Gd‘ 
Arcul elicoidal: k= ———3— 
64R`”n 


Masa rigidă poate fi legată de elementul de referință prin mai multe elemente 
elastice care se pot monta: - paralel (fig.2.4.); 
-serie (fig.2.5.); 
-mixt (fig.2.6.). 
Montaj paralel 


Dacă asupra ansamblului de arcuri se aplică forta F, 
ea produce în ambele arcuri aceiaşi deformatie x, respectiv F F, 
forțele elastice F;} =k, -x şi Fy =k,-x 
F=F,+F)=k, -x+k,-x=(k,+k,)-x=kx 


Rezultă: k=k,+k, şi în caz general: k =J k; 
a Fig.2.4. 


Montaj în serie. 
Deformatia totală x este suma deformaţiilor x, şi x, 
produse de forța F în fiecare element elastic: 


F pp 
e e 
k, k, 
Rezultă: E = el Ls) şi în caz general: — = ye 
k k k, iat K; 
Montaj mixt 
| 1 1 
= + 
K K K+K, 
Aplicație 


Arcul elicoidal superior are z spire, iar arcul elicoidal 
inferior are n-z spire (fig.2.7). Să se determine numărul de spire 
z ale arcului superior, în aşa fel încât pulsatia proprie a 
sistemului să fie minimă. 


Rezolvare 
k=k +k 
1 2 
_ Gd aS Gd* 
1 64R¢z > 64R3(n—z) 
k= Gd‘ n f E Gd‘n 
64R° z(n =z) ° ° \64R°mz(n -z) 
4 
Pentru: z=} > ® omin = oo 
2 16R°mn 


2.2. Vibratii libere amortizate 


În natură nu există vibrații libere neamortizate, care să se menţină la infinit cu 
aceiaşi amplitudine. Din cauza frecărilor din sistemul oscilant, o parte a energiei de 
vibrație se transformă în căldură, ceea ce conduce la o reducere continuă a 
amplitudini mişcării. Se spune ca vibraţiile libere se amortizează. 

Amortizarea poate fi: 

e externă - atunci când frecările au loc între elementele sistemului oscilant şi 
mediul înconjurător (reazeme, aer, lichid amortizor); 
e internă - atunci când frecările au loc în interiorul sistemului (îmbinări, 
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material), fiind caracterizată de apariţia unei bucle de histerezis în diagrama 
efort — deformatie, trasată pentru un ciclu complet de încărcare - descărcare a 
elementului elastic. 
Pentru amortizarea externă, forța rezistentă poate fi considerată egală cu: 

e forța de frecare vâscoasă, proporțională cu viteza relativă dintre mediile în 
mişcare; 

e forța de frecare uscată sau coulombiană, constantă şi de semn neschimbat în 
decursul unei semiperioade. 
În continuare se vor prezenta principalele probleme legate de amortizarea 

vibratiilor libere, la sistemele elastice cu amortizare externă. 


2.2.1. Vibratii libere în sisteme cu amortizare vâscoasă 
Să considerăm un sistem elastic în care există un amortizor vâscos având 


coeficientul de amortizare c şi care creează o forţă de frecare vâscoasă cx de sens 
opus vitezei, deci de acelaşi sens cu forţa elastică (fig.2.8.). 


kx mă cx 


Ecuația diferențială a mişcării masei m este: 
mX +cx+kx=0 /:m 


„cC, k 
XšX+—xš+—x=0 
m m 


Se notează: =2a - factorul de amortizare; 


= oz - pătratul pulsatiei proprii. 


B|~Ble 


3 + 2ax + 03x =0 


r’ + 2or +o? =0> ip = —0 «a? — 2 


Felul mişcării depinde de natura acestor rădăcini. 


Cazul I. Amortizare subcritica: 
c k 

Dacă: a? -@. <0> =) 4—S¢<2vkm=c, 
m m 


ecuația caracteristică admite rădăcini complex conjugate, mişcarea este oscilatorie 
amortizată, amortizarea se numeşte subcritica. 
x. R2 2 26 : 
Se notează: BX =a; —a şi se numeşte pseudopulsatie. 
Rezultă : r, =-a+iß şi soluţia ecuaţiei diferenţiale este: 
x =e “(Asinpt + Bcosft)= Ce “ sin(Bt +p) 
E v, tax : 
Dacă la t= 0 avem: x=x,>A=— 2 şi X=v,.>B=x, 


B 
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Bx, 


2 
BR | Mg FOR, RI _ | 
sau: C=,|x4 + IER: respectiv: tgọ = şi legea de mişcare este: 
v 


o 
o o 


al V,+OX, . uss z Sia 
x=e [zt sint + x, cos pe a cărei reprezentare grafică este dată în fig. 2.9. 


c ; . i ta 
Raportul ¢ = — se numeşte fracțiune de amortizare critică. 
c 
cr 


2 2 . 
jee 2 se numeşte pseudoperioadă. 


B 


Bo ol 
Cazul II. Amortizare critică 


> 2 2 RS i Non lia i as Aa at ş 
Dacă a° —-o,=0>c=c,, rădăcinile ecuației caracteristice sunt reale şi 


er? 
egale, amortizarea este critică. 

i =1 =A iar ecuația mişcării se X 
scrie: x =e “(At+B) X 
şi punând condițiile inițiale obținem: 

x=e“[(v, +ax,t+x,] 

Mişcarea este aperiodică, sistemul scos din 

poziția de referință revine încet la aceeaşi poziție 


fig. 2.10). 
meee) Fig.2.10 


Cazul III. Amortizare supracritica 
Se obtine pentru Co oz >0 =c >C ecuația caracteristică are soluții reale 


. . . . PR 2 2 
şi diferite: n., =—a tija - 0; 
SEER _ ra pia of am 
Ecuația mişcării este de forma: ee [ac * -2 + Bev Me 


şi reprezintă o mişcare aperiodică, sistemul scos din poziţia de referință tinde sa 
revină încet la aceeaşi poziţie. 
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2.2.2. Vibratii în sisteme cu amortizare uscată 


În acest caz, sistemul oscilant se mişcă sub efectul forţei elastice kx şi al unei 
forţe rezistente de mărime constantă R, de sens opus vitezei (fig.2.11). 
ii 


Fig.2.11 
Ecuatia diferențială a mişcării este: 
+1,x>0 
ee T unde: eae 
x x 
-1,x <0 


Miscarea se poate studia pe semiperioade. 

Să considerăm că masa a fost deplasată într-o poziție extrema x, şi lăsată să 
oscileze ca urmare a forţei din arc. În prima semiperioadă, forța rezistentă va fi de 
semn opus vitezei v, deci dirijată spre axa x pozitivă, iar ecuația mişcării este: 

mx —R+kx =0 

Soluţia generală a ecuaţiei este de forma: 


jk R 
x=Asin@,t+Bcos@,t+6, încare: @,=,/— si oo, = k 
m 


In semiperioada următoare, forţa R îşi schimbă semnul si deci ecuaţia 

diferențială va avea soluția: 
x = Asino,t+Bcosot-—5, 

Deci în caz general: x =Asin@,t+Bcos@,t+6dp 

Constantele A şi B se determină pentru fiecare semiperioadă separat. 
x=x, >B=x, -ðr 
x=0>A=0 
La sfârşitul primei semiperioade, pentru @,t = 7 deplasarea este: 

x=B+6, =-x, +26, 


Pentru: t = o| 


iar viteza este nulă. 

La sfârşitul semiperioadei următoare, amplitudinea scade iaraşi cu 25p şi aşa 
mai departe. Mişcarea se poate reprezenta printr-o serie de sinusoide, cu amplitudini 
ce scad în progresie aritmetică şi ale căror axe sunt decalate cu +d, faţă de axa 
timpului (fig.2.12). 
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2.3. Vibratii forțate 


Vibratia forţată reprezintă mişcarea unui sistem oscilant ca răspuns la o 
excitație continuă, a cărei mărime variază în timp. A z 
Cu amortizare 


Clasificarea 


Aleatoare 


Fig.2.13 
În continuare vom trata cele mai uzuale cazuri de vibrații fortate. 


2.3.1. Vibratii forţate neamortizate datorită unei excitatii armonice 


Modelul sistemului oscilant este dat în fig.2.14. 

Forţa excitatoare are amplitudine F, şi pulsatie o, mă F singt 

deci: Fa = Fy sin wt 

Ecuația diferențială a mişcării este: 
mă + kx = F sin ot 


> X 
Impartind prin m obținem: | 
F. 
X +—x = sin ot 
m m 

ko F 7 
Se notează: 2 =— gi è q=— Fig.2.14 

m m 
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Ecuația devine: X + @2x = qsin ot 
Avem o ecuație neomogenă a cărei soluție generală este egală cu suma dintre soluția 
generală a ecuației omogene x, şi o soluție particulară a ecuației neomogene x2: 
X =X, +x în care: x; =A sin @t + B cos @ ot 
x» > Csinot+Dcosot 
Constantele C şi D se determină punând condiţia ca soluția particulară x2 sa 
verifice ecuația diferențială neomogenă. 


x, = Cocos ot — Dosin ot 
š, = Co? sin ot — Do? cos wt 
-C @’ sin wt-D ®°cos@t+@o Csin otto Dceos a t=qsin wt 
sin Ot(-Co?+ oop C)+cos@t(-mD@’*+D@ o)=qsin wt 
c-a +02)=q=>c=—4— 5 
(0) 


o7 0 


DU? +@2)=0>D=0 
Deci, solutia generala este: 


x = A sin ®t + B cos Wot + -e sin ot 
0-0 
Constantele A şi B se determină punând condiţiile inițiale: 
x=0>B=0 
=0 O 
x=0>A=-— J q 5 
0, 0-0 
Ne q ; O. 
ŞI ecuația mişcării este: x => 3] sin ot — — sim ot 
0-0 Oo 


Avem o vibrație nearmonică, rezultată din suprapunerea a două mişcări armonice, 
vibrația proprie de pulsatie œ, şi vibrația forțată cu pulsatia perturbătoare œ. 
În general, datorită efectelor de amortizare, vibrația proprie dispare rapid şi 
rămâne numai vibrația forțată, în acest caz vibrația fiind armonică, cu frecvenţa forței 
perturbatoare. 


x= X, sin @t= q sin ot în care: 
2 2 
0-0 
F 
Fo : Fo 
mo 
X= q = m = o = k -A X 
E eo 2 2 o**st 
0-0 0-0 O O 
1-—| — 1-—| — 
Oo Oo 
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o 


este amplitudinea vibratiei forțate; X „ = -> este deformația statică a sistemului 


oscilant sub acțiunea valorii maxime F, a forței perturbatoare. 


2 
O 
[=] — 
Wo 
arată de câte ori este mai mare deformația dinamică a sistemului, datorită forței 
perturbatoare, în raport cu deformația statică, datorită amplitudinii aceleiaşi forte. 


Xo = Xg Ao 3 Ao 
Dacă reprezentăm variația lui A, in 


Marimea adimensionala A, = se numeşte factor de amplificare şi 


funcție de raportul ssd obținem diagrama din 
O 2 

figura 2.15 

Pentru: @=0,=>A,—>æÆ are loc 
fenomenul de rezonanță. 

La rezonanță amplitudinea creşte continuu ! 
cu timpul, devenind infinită numai la valoarea 
infinită a timpului. 


0 l 2 0 3 


Fig.2.15 
2.3.2. Excitatia prin miscare aplicata suportului, in sisteme neamortizate 


Să considerăm o excitație armonică prin mişcare 
aplicată suportului de forma: 
u = us sin ot 
Forţa elastică va fi: F.= k(x - u) 
iar ecuația diferențială a mişcării este: 
mă +k(x-u)=0 
mă + kx = ku, sin ot ran 
Dacă se notează: F, = ku, rezultă soluţia generală a 


ecuației diferențiale: 


Fr 
u =u, sin cot 


Fig.2.16 


o 


x = A sin Wot + B cos Wot + sin ot 


2 
0) 
1-1 
Wo 


Aplicatie. Un motor electric, avand greutatea Q este montat la capatul unui 
suport format din doua grinzi paralele, incastrate la celalalt capat (fig. 2.17). 

Grinzile sunt confectionate din profile I de otel avand modul de elasticitate 
longitudinal E = 2,1 : 10'' N/m’. 
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Distanţa de la punctul de încastrare la axul 
motorului este |. 

Rotorul motorului, de greutate P, are o 
excentricitate e fata de axa de rotaţie: 

a) Să se aleagă profilul I, în aşa fel încât 
amplitudinea vibratiilor forțate să nu depăşească a ; 


b) La ce turație se produce fenomenul de rezonanţă. 

Se vor neglija greutățile grinzilor şi forțele de amortizare. 
Rezolvare. 

Forţa perturbatoare, pe verticală, datorită excentricitatii este: 


P , 
F = e0 sin ot unde: o= a 


g 0 
Ecuatia vibratiilor forțate, pe direcție verticală, este: 
A P ! ig 
X+ ex =—e@ sinat unde: ©, = £ > fy = Q 
fo 3E(21) 


3 
O, = panl => wie l ai 
or Q oe 6gE Qa 
O 


6gEI 300, 
o, = => Ny = 
QI T 


2.3.3. Vibratii forțate cu amortizare vâscoasă, datorită unei excitatii armonice 


Să considerăm un sistem oscilant cu un grad de libertate, care are un amortizor 
liniar, în paralel cu arcul (fig. 2.18). 


Ecuația diferențială a mişcării este: 
mă + că + kx =F, sin ot 


Soluția ecuației diferențiale este de , c 
forma: x =x; + x 
unde x; este soluția generală a ecuaţiei F(t) 
omogene, care a fost determinată anterior şi y ’ 
BET 5 x mX pF, sing 


reprezinta vibratia libera a sistemului, vibratie 
care se amortizează rapid, în continuare 
mişcarea staționară fiind corespunzătoare x 
Fig.2.18 

soluţiei particulare şi are pulsatia w a forţei perturbatoare. 

Soluţia particulară a ecuației neomogene se caută sub forma: 

x2 =C sin ot + D cos wt = Xo sin (at - 0) şi înlocuind obţinem: 

-m Xo 07 sin (o t - 0) + C Xo ocos (o t - 0) + k Xo sin (o t - 0) = Fo sin œ t 
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(- m Xo ©’ +k Xo) (sin o t cos 0 - sin 0 cos wt) + C Xo o (sin o t sin 0+ 
+cos ot .cos 0) = Fo sin wt 
sin wt [cos 0 (- m Xo @ +kXo) + c Xo o sin 0]+cos wt [sin 0 (m Xo o” - kKXo) 
+ cX o cos 0] = Fosin ot 
Identificand termenii obţinem: 
(- m Xo @ +k Xo) cos0 + c Xo @ sin 0=Fo 
(m Xo ©? +k Xo) sind + c Xo o cos 0 =0 


fe) 
Rezultă:  tgQ= Se ts = in ou) = =? 2 
k-m@ m(@,-@°) 0-0 i O 
os 
c c c 
unde: = — = = 
S Cc, 2vkm 2mo, 
F 
X, = ; = 
(- MO + k)cos 0 + cosin ð 
3 F, E l 
myo,) (oy +e} E | (of („o 
1—| — +| 2¢ — 
o O, 
Soluția staționară data de vibrația forţată este: 
F l 
x = sin(ot — 0) 


k 27? 2 
BP 
O, 0, 


Dacă se notează X,=F,/k , se defineşte factorul de amplificare: 
1 x a’ 


2 


2 a X; 
ai 
O 0, 


Factorul de amplificare reprezintă 
raportul dintre deformația dinamică maximă în 
timpul mişcării vibratorii şi deformația 
sistemului (practic a arcului) sub acţiunea 
forței F,, aplicată static. 

În figura 2.19 se prezintă variaţia lui A, 
în funcție de raportul o/ œo. 

Din analiza acestei diagrame diagrame rezultă: 


Fig.2.19 
a) Cu cât amortizarea este mai mare amplitudinea la rezonanta este mai mică; 
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b) Efectul amortizării se resimte numai în vecinătatea zonei de rezonanţă, în 
rest curbele coincid. Rezultă că un amortizor este util numai pentru un 
sistem care lucrează în apropierea rezonantei sau trece prin rezonanţă; 

c) Curbele au maximum putin în stânga rezonantei sistemului neamortizat. 


2.3.4. Excitatia prin forță centrifuga in sistem cu amortizare vâscoasă 


Dacă forța perturbatoare armonică este produsă de o masă excentrică rotitoare, 
atunci are expresia (fig. 2.19): 


F (= Maro? sinot 
amplitudinea ei fiind funcție de o. 

Ecuația diferențială a mişcării este: 

mă + că + kx =m,1,0° sin wt 
Rezolvarea acestei ecuaţii dă soluţia staționară 
a vibratiei forțate a cărei amplitudine este: 


mr 
X, =—*..A, , unde factorul de amplificare A» este: 
m+ m, 
2 
i 
m+m (Q) Fig.2.19 
Ap E i i 


2.3.5. Transmisibilitate 


Să considerăm un sistem oscilant care execută vibrații forțate amortizate 
(fig.2.20). Dacă asupra masei m acționează o forță periodică de amplitudine F,, se 
cere să se determine amplitudinea F. a forței transmise la suport. 
Forţele transmise de arc şi amortizor la suport sunt: 

F,;=kx şi F, =cx unde: 

x = X,sin(ot - 0) = AX, sin(t - 0) 

x = AX, ocos(at — 0) 

Întrucât F; si F, sunt defazate cu 1/2, amplitudinea fortei 
rezultante este: 


F = a + F; 


2max 


2 
= AX, vk? + co =F,A_|1+ (2 2) 
0, 


F, sin œt 


= Jk?’A?’X? + cA?X20? = 


Fig.2.20 
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Raportul dintre forța transmisă şi amplitudinea forței perturbatoare se numeşte 


transmisibilitate: 
E = ] } pp [E 
îi 2 T = + 0,054 i 
1+| 26 — s| | a 
: 0,1 
T= Fr 2 : O : 4 H | [| 
F 2 2 | F 02 T 
$ O O | aa) 
0, O, 05 
= 1,0 1,0 
In cazul vibratiilor fortate Soe 
neamortizate: 05 Fa [| 
1 {jt 
c=0>6=0> T= a i H 
@ 0,2 t At L 
je ze: 
Mo 0,10 E 
Se observa că T = 1 i F E wW: 
[a 
oO A oO 0,05 
pentru — =0 şi —=+2 - € 
O O, 0,03 | i RE SEI 
În figura 2.21 este reprezentată variaţia %2 =I 1 | t 
transmisibilitati, funcție de @/a,. re 
"o 02 03 o5 10 PP 3 3 5 10 
0/0 
Fig.2.21 


Dacă suportul este supus unei deplasări armonice : u = U,sin œt masa va avea o 
deplasare x = X, sin (ot - 0), iar transmisibilitatea mişcării este definită de relația: 


2 
@ 
1+} 2¢ — 
U, 27? 2 
| fa) apa SE 
@ @ 


o re) 


Din examinarea reprezentării grafice a  transmisibilitatii rezultă ca 
Pere ; @ ; ; ats 
transmisibilitatea este subunitară pentru — > N2 şi cu atât mai mică cu cât 
0, 
amortizarea este mai mica. 
Izolarea antivibratorie a maşinilor este o problema de transmisibilitate. 
Problema izolării antivibratorii se pune în două moduri: 
e maşina produce forte perturbatoare Fi şi se urmăreşte ca transmiterea acesteia 
la fundaţie să fie atenuată (izolare activă); 
e maşina este aşezată pe o pardoseală aflată în vibraţie şi se cere ca vibraţiile 
transmise maşinii să fie cât mai reduse (izolare pasivă). 
Pentru a realiza izolarea antivibratorie este necesar ca între maşină şi fundație 
să se interpună o suspensie elastică. Din punctul de vedere al transmisibilitatii, deci al 
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izolării, amortizarea nu este de dorit. Ea există însă, din necesitatea de a micşora 
amplitudinea şi transmisibilitatea la rezonanță. 


VREI 0 
Se observă că izolarea este eficace (T < 1) pentru: — > J2 
oO 


Se defineşte gradul de izolare al unei suspensii elastice: I, = (1 - T).100 [%] 
2.3.6. Energii la vibrații forţate cu amortizare vascoasa 


Pentru vibrații forţate amortizate se definesc trei feluri de energii: 

a) Energia totală a sistemului în vibraţie, egală cu energia acumulată de arc în 
poziția de deformatie maximă, când x = X,, se mai numeşte şi energie potențială sau 
energie de deformatie: 

l 
Wp T ZX? 
2 
b) Energia disipată pe ciclu prin frecare, este egală cu lucrul mecanic al fortei 


de frecare şi depinde de frecvență: 
27/0 27/0 27/0 


W,= JEdx= [cădx= [cX,ocos(t —0)X,@cos(wt —O)dt = ncwX? 


c)Energia introdusă in sistem în decursul unei perioade, de către forţa 


perturbatoare armonică: 
27/0 27/0 


W, = fFdx= [E sinot-Xocos(ot—8)dt = nF,X, sin 


2.3.7. Turatia critica a arborilor 


Să considerăm un arbore elastic de masă neglijabilă, încărcat la mijloc cu un 
disc de masă m, aşezat pe două reazeme (fig. 2.22). 

Discul este dezaxat cu excentricitatea e. 

În timpul rotirii arborelui, masa m va produce forța centrifugă: F,=m oe 
care va deforma elastic arborele, săgeata în dreptul discului fiind ò. 

Arborele se deformează până când forța elastică dezvoltată de arbore 
echilibrează forța centrifugă. 


F, = kô 


kô = mo’ (6 6) 
E mo’ (8+ e)=> 


Pentru œ = 0, săgeata arborelui devine infinită. 
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Turatia corespunzătoare acestei pulsatii se numeşte turație critică şi se 
o 
T 
Pentru o<o > ò> 0 
Pentru © —> œ => ô — —e arborele se autocentrează, acesta rotindu-se în 


rot/min 


calculează cu relația: n, = 


jurul unei axe care trece prin centrul de greutate G al discului. 


2.4. Vibraţii forţate amortizate produse de o excitație periodică 
nearmonică 


Dacă forța excitatoare F(t) nu este armonică, dar este periodică, expresia ei 
poate fi dezvoltată într-o sumă finita sau infinită de componente armonice prin 
dezvoltare în serie Fourier: 

F(D=AG+A cos ot+Bisin ot+Aocos 2ot+B>sin 2ot+...+A,cos(n@t)+B,sin(not)+... 
unde coeficienții Ac, An şi Bn au expresiile: 


E 
o=— | F(t)dt 
=a (t) 
Jo- 
A,=— | F(t t)dt 
“al (t) cos(not) 


27 ; 
[FO sin(not)dt cu n=1,2,3,... 
0 


Deci : F(D=Ast Y (A ,cosnottB, sinnot) 
n=1 
: A 
Dacă se notează: F,= A; F= 4A? +B? şi tgo,=— rezulta: 


B 


F(t) = F+ 5 F, sin(n ott+@,) 
n=l 


Daca excitatia acționează asupra unui sistem elastic liniar, cu amortizare 
vâscoasă, atunci putem aplica principiul suprapunerii efectelor pentru stabilirea 
soluţiei. În cazul unui sistem cu amortizare vâscoasă, componentele datorită 
vibratiilor proprii se amortizează rapid rămânând numai soluția staționară, care are 


00 


F. En 


+> - sin(not-0,) 


n=l 2 2 2 
O O 
jy Aaaa 
O 


o 


(2) 


expresia: x= 


unde: 0,=arctg 
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Dacă se notează cu Xj, X2, ..., Xn, ... amplitudinile deplasărilor diferitelor 


armonici, ecuația mişcării se scrie: 


X = Xo + x,sin(@t-0;) + xzsin(2@t-02) + ... + x,Sin(not-O,) + ... 


În mod similar notând amplitudinile acceleratiilor: 
a = -X1007; a) = 4x27; ...3 an= N Xa? 
Se poate scrie expresia acceleratiilor: 
a =a,sin(wt-0,) +a.sin(2wt-0,)+...+a,sin(net-8,) +... 


In studiul unei astfel de mişcări este util să cunoaştem amplitudinile x), X2, ..., Xn, --. 
ale deplasărilor sau aj, a, ..., an, ... ale acceleratiilor armonicelor componente. 


a 
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Graficul discontinuu care dă aceste mărimi, funcție de frecvenţă, se numeşte 
spectrul deplasărilor, sau al acceleratiilor. 
Aceste spectre pot fi obţinute pe cale experimentală introducând un filtru de 
banda în schema bloc a lanțurilor pentru măsurarea vibratiilor. 
În fig.2.23 sunt prezentate spectrele acceleratiilor pentru trei mișcări: 
a) mişcarea pur sinusoidală; 
b) suprapunerea a două mişcări armonice cu frecvențele în raport 1:2; 
c) succesiune de impulsuri dreptunghiulare. În acest caz spectrul acceleratiilor are 
o infinitate de armonice, dintre care sau reprezentat primele patru armonice, celelalte 
fiind neglijabile. 
Rezultă că reprezentarea în domeniul frecvenţă a unei mărimi periodice, 
conduce la un spectru format din linii discrete, numărul acestora putând fi finit 
sau infinit. 


2.5. Vibratii în sisteme cu n grade de libertate 


Sistemele elastice nu pot fi studiate întotdeauna cu ajutorul modelului având o 
singură masă, deci un singur grad de libertate. 

Pentru a analiza teoretic vibraţiile acestor sisteme este necesar ca ele să fie 
schematizate prin modele cu mai multe grade de libertate (fig. 2.24). 


Fig.2.24 
De exemplu, vibraţiile unui vehicul pe două osii, pot fi studiate în cel mai 
simplu caz cu ajutorul modelului cu două grade de libertate, a cărei mişcare este 


determinată de doi parametri x şi @, deci modelul are două grade de libertate 
(fig.2.24.a). 
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Vibratiile transversale ale unei maşini unelte, rezemată pe reazeme 
vibroizolante pe fundaţie, care este aşezată pe un mediu elastic, pot fi studiate de 
asemenea, cu modelul cu două grade de libertate (fig.2.24.c). 

Vibrațiile flexionale şi torsionale ale arborilor pot fi analizate pe modele cu n 
grade de libertate, obţinute prin concentrarea masei în n puncte, porțiunile dintre 
mase fiind considerate de masă neglijabilă şi de rigiditate GI, şi respectiv EI 
(fig.2.24.b,d). 


2.5.1.Vibratii libere neamortizate în sisteme cu două grade de libertate 


Să considerăm sistemul din fig. 2.25, format din masele m; şi m» legate de 
reperele fixe prin arcurile de constante elastice kı şi ky şi între ele prin arcul de 
constantă elastică kj». Să notăm cu x(t) şi x2(t) deplasările independente ale celor 
două mase fata de poziţia de echilibru static. 

Dacă se izolează masele şi se aplică forţele de legătură şi forțele de inerție, se 
poate scrie ecuația de echilibru dinamic pentru fiecare masă, folosind principiul lui 
d Alembret. Rezultă sistemul: 


my =—kyx) -kj2(xj —x2) 


m2872 = ky2(x1 —x2)-k2x2 
Pentru integrarea sistemului 
se caută soluţii de forma: 


XI j kia (x1 — x2) 
| kiz (x1 — Xa) 


x2 koxa 


x; = A; sin (ot + @) 
X= A) sin (ot + @) 
Rezulta: 
(-m)@° + ky + ky) Ai - knA>=0 
KA: + (-m0°+k2+k12) A=0 


Fig. 2.25 
Am obtinut un sistem algebric liniar şi omogen, cu necunoscute A, şi A», care 
admite soluţii diferite de soluţia banală (A,=0 şi A>=0) dacă: 


2 
azi ma +k, +k, k 
k; —m,o° +k, +k, 
A se numeşte determinantul lui Lagrange. Dezvoltând determinantul obținem 
ecuația: lo y ii k, +k, Si K+ ku nek kk, +k, (k, + k,) -0 
m, m, mm, 


care se numeşte ecuația pulsatiilor proprii sau naturale. 
Rezolvând ecuația obținem soluţiile pozitive care reprezintă pulsațiile proprii 
ale sistemului. Să rezolvăm ecuația pentru cazul particular în care: 
k=k>=k; m =m = m; 
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k 
=0 > @ =— şi œ 
m m 


(02) _yktky Poa k? + 2kk,, 
m m” 


Pulsatiile proprii sunt: 


JE Ik + 2k,, 
= ŞI e AD Su 
m m 


A, k, k, 
N = E = K =1 
a o NA 
m 
A k k 
0=0, >= - F = = aT a | 
ge TNs RE,» aie Cone Ae 
m 
Deci, pentru @=0,>A,=A,=A, se obţine primul mod propriu de 
Sica os _( {k 
vibratie, care este dat de solutia : X =À, io —t+@, 
m 


x, =A, sol | + 3 
m 


Rezultă că în primul mod de vibrație, masele vibrează cu aceiaşi amplitudine şi 
în acelaşi sens, deci sistemul vibrează fără ca resortul kj. să se deformeze, deci 


k 


vibrează ca un sistem cu un singur grad de libertate, având pulsatia: œ, = 
m 


Pentru: O=0, >A, =—A, =A, şi soluţia sistemului este : 


Hf k + 2k,, 
x, =A, sin| ,,—+t + 9, 
m 


| k + 2k,, 
x, =—A, sin} |; +t + 9, 
m 


Amplitudinile sunt egale, cele două mase vibrează in sensuri opuse, in raport 


cu punctul median. Am obţinut cel de al doilea mod propriu de vibrație. 
Soluţia generală a sistemului de ecuaţii se obţine sumand soluţiile particulare: 


x, =A, sin(o,t + @,)+A, sin(w,t + @,) 
x, =A, sin(o,t + 9, )—A, sin(o,t + 9, ) 


2.5.2. Vibratii libere neamortizate in sisteme cu n grade de libertate 


In cazul sistemelor cu n grade de libertate, pentru fiecare grad de libertate Xj Se 


poate scrie ecuaţia: mj X= Qj in care : 
mj — este masa sau momentul de inerție masic, corespunzător gradului de 
libertate j; 
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xj— este acceleraţia de translație sau rotație, după gradul de libertate j; 
Qj; — este rezultanta forţelor sau cuplurilor aplicate sistemului după gradul de 
libertate j. 
Pentru întocmirea modelului matematic trebuie cunoscute: 
e masele mj; 
e constantele elastice kjg; 
e amortizarile; 
e fortele perturbatoare. 
Constanta elastică generalizată kj a gradului de libertate j după direcția 
k este egală cu forța elastică care acționează asupra gradului de libertate de ordinul jJ, 
când are loc o deplasare lentă, egală cu unitatea, numai pe direcția negativă, a 
gradului de libertate k. Un sistem elastic, cu n grade de libertate, poate fi caracterizat 
complet prin n constante elastice. Constantele elastice respectă legea reciprocității: 
kik kr 
Forța elastică totală, care acţionează asupra gradului de libertate k, este suma 
efectelor deplasărilor pe toate gradele de libertate: 


n 
Fax=- >) kyxx 
kal 


Semnul minus arată că forța elastică este opusă mişcării. Cele n ecuaţii de 
mişcare se pot scrie sub forma: 


n 
mă, + X kx=Fj cu: J= 1,2,...n 
k= 
in care F; reprezintă suma forţelor exterioare. 
In cazul vibratiilor libere neamortizate forțele exterioare sunt nule şi deci 
ecuațiile de mişcare se pot scrie sub forma: 
mă tă Kir = 0 unde: j=1,2...n. 
k=l 
Solutiile acestui sistem de ecuatii diferentiale sunt de forma: 
xj = Dj sin (ot +0 ) 
Inlocuind solutia in sistem obtinem sistem algebric de forma: 


mjDjo? = 5 kj. Dx = 0 Cu: j = ads: n 


m,D,07 - > Ka Dr = 0 


k=1 
Am obţinut un sistem algebric liniar, omogen, cu necunoscute Dj; (j =1,2..n). 
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Sistemul admite soluţii diferite de soluția banală daca determinantul principal 
al sistemului este nul: 


Mm) @ -k;; -k -k;; o... -kn 
k,, maro —k,, Egee kan Sò 
-k -k2 es td Mao-k 


Dezvoltând acest determinant obținem ecuația pulsatiilor proprii (de gradul n în 0”). 
Rezolvând ecuaţia obținem cele n pulsatii proprii (sau naturale) ale sistemului. 
Dacă sistemul nu este supus la forte exterioare acesta poate vibra cu una sau 
mai multe pulsatii proprii. Un sistem vibrand cu una din pulsatile proprii @,, are o 
distributie a amplitudinilor numita mod propriu de vibratii. 
Un mod propriu de vibrații este definit printr-un şir de valori Dj, care satisfac 


sistemul de ecuații: MDO = >> kDn cu j=12...n 
k=1 


Aplicatie: Se da sistemul cu trei grade de libertate (fig. 2.26), format din trei 
mase aşezate pe un suport rigid, legate in serie prin trei arcuri, având aceiaşi 
constantă elastică. Deplasările absolute ale maselor sunt: x, , X2 , X3 . 

Să se determine pulsatiile proprii. 


Xi Xa Xa 
k k k 
Fig.2.26 
k,,=k+k=2k kz = ka = -k 
k2 = ky = -k k33=k 
ky» =k +k =2k Ka =k; =0 
Ecuatia pulsatiilor proprii este : 
m” — 2k k 0 
k m” — 2k k = 0 
0 k mo —k 


2.5.3. Determinarea ecuatiilor de miscare folosind ecuatiile lui Lagrange 


Pentru un sistem oscilant cu n grade de libertate vom nota cu q; (i=1,2,...n) 
parametrii independenţi ce depind de timp, cu care se studiază mişcarea vibratorie, 
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numite coordonate generalizate. Originile acestor coordonate se aleg, în general, 
astfel ca valorile lor să fie nule în poziția de echilibru static sau în mişcarea de regim. 
In acest caz ecuaţiile lui Lagrange se scriu sub forma : 


dj oE,) OE, _ Q 
dt | ôd; ôq; ! 
unde qi reprezintă vitezele generalizate, E. este energia cinetică totală a sistemului, 


iar Q; sunt forţele generalizate, care corespund tuturor forţelor ce acționează asupra 
sistemului (forţe elastice, de amortizare şi perturbatoare). 

Vibratiile se efectuează fata de poziţia de echilibru static, în care am considerat 
originea tuturor coordonatelor generalizate şi în care vom presupune energia 
potențială nulă. De aceea, ca şi în cazul sistemelor cu un grad de libertate, în calculul 
forţelor generalizate nu se consideră forțele gravitaționale. 

Pentru un sistem conservativ, fără pierderi de energie prin amortizare, aflat în 
vibrație liberă, forțele elastice sunt derivatele cu semn schimbat ale energiei 
potenţiale E, a sistemului în raport cu coordonatele generalizate qj : - OEp/ 0qi. 

Forţele de amortizare vâscoasă sunt egale cu derivatele cu semn schimbat ale 
energiei disipate Eg a sistemului, în raport cu viteza generalizată q; : - OEq/ 09; 

Notând cu F; forțele perturbatoare, atunci: 

eee Mee 
ôqi ôdi 
şi ecuațiile lui Lagrange se pot scrie sub forma: 
d Fe) GE, OF, | By 


+ 
dt \ oq; ôq; ôq; 4; ' 


unde: E. = 1/2. păi my qiq; 


i, j=l 


Ep = 1/2. > kijqiqj 


i, j=l 


n 
Ea = 172.5, ci id j 
i,j-l 
unde : mji, kj şi cj se numesc coeficienți de inerție, de rigiditate şi respectiv de 
amortizare. Din motive de simetrie, pentru i =j avem: mj = mj ; kij = kji 5 Cij = Gji. 
Daca în sistemul ecuațiilor Lagrange cel putin unul din coeficienţii m; este 
diferit de zero, pentru i = j, se spune că sistemul este cuplat dinamic, iar dacă cel 
putin unul din coeficienții k;; = 0, pentru i = j, se spune că sistemul este cuplat static. 
In cazul in care mij = 0 şi kj = 0, pentru i =j, se obţin n ecuaţii independente. 


2.5.4. Vibratii amortizate in sisteme cu n grade de libertate 


Stabilirea ecuaţiilor de mişcare la sistemele cu n grade de libertate (fig. 2.27.a) 
se poate face utilizând principiul lui d“ Alambert sau ecuațiile lui Lagrange. 
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Se obţine un sistem de n ecuaţii diferențiale ordinare, cu coeficienți constanti, 
omogen sau neomogen, după cum vibraţiile studiate sunt libere sau forţate. 


Fig. 2.27 
Scriind ecuaţia de echilibru dinamic a masei m; se obține (fig. 2.27.b): 
m;°X;+ k(x; = X; 1) + ki; = Xj) + c,(X; ci Xa) T C541 (X; 7 X ja) = f;(t) 
Daca se scrie aceasta ecuaţie pentru cele n mase din sistem, rezultă un sistem 
de n ecuaţii diferenţiale, care se poate scrie sub formă matricială. 


[m] + [e]: + [k] tx}= it} 


unde am notat: 


m oO. 0 
0 m .. 0 i 
[m ]= matricea maselor; 
0 0 m, 
Cp Cyt Cy Ca 0 s 0 -matricea 
[c]=| 0 SG. ey Hey oe 0 coeficientilor de 
amortizare 
0 0 0 0 a Cy, Cy F CH 
k.+k, -k, 0 0 0 
-k, k,+k; —k, 0 rr 0 -matricea l 
[k] L 0 “ie dees A ae 0 constantelor elastice 
0 0 0 0 ~ k, k, + kan 
X, Šį Xi f, 
xX x . x f 
=? yay ff t=” 
Xa Ša X, f, 


-vectorul deplasărilor; vectorul vitezelor; vectorul acceleratiilor; vectorul forțelor. 
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Matricile parametrilor sistemului au forma de mai sus atunci când coordonatele 
generalizate exprimă deplasările maselor şi când arcurile şi amortizoarele sunt legate 
între două mase consecutive. Când acestea sunt legate între mase şi un suport fix, sau 
între mase neconsecutive, apar în matrice şi elemente nediagonale. 

După cum se observă, ecuaţiile diferențiale de mişcare sunt ecuații dependente 
şi deci nu pot fi rezolvate independent. Pentru decuplarea ecuaţiilor de mişcare se 
foloseşte analiza modală, în cadrul căreia se face trecerea de la coordonatele 
generalizate la coordonatele principale cu ajutorul matricei modale. 


Moduri proprii de vibrații 


Pulsaţiile proprii şi formele modurilor proprii de vibraţie se obţin prin 
rezolvarea sistemului de ecuaţii omogene pentru vibrații libere neamortizate: 
[m] 3+ [k] =} 
Soluţiile sistemului de ecuaţii x; , X2 ,.... , Xn se caută sub forma: 


a 
{x} = 2 -sin(ot + 0) = {a} -sin(ot +0) 


ay 
care reprezintă o mişcare armonică sincronă în toate coordonatele . 
Înlocuind soluţiile sistemului în sistemul de ecuaţii de mişcare se obţine: 
(k]-.o°[m])- {a}= {0} 
Pulsatile proprii sunt soluţiile ecuaţiei algebrice: 
det (k]- o? [m] 0 

care are n rădăcini reale, pozitive, in general distincte o; , 02 ,..., Oa. 

Există deci n pulsatii œ, (r = 1, 2 , ... , n) in care este posibilă o mişcare 
armonică. Fiecărei pulsatii œ, îi corespunde un vector {a®} cu elemente reale 
a astfel incat este satisfacuta relatia matriceala: 


([k]—o7m))-fa"}={0} 
Vectorii proprii {a®} se numesc vectori modali. Se notează: 
(1) (r) 
ay Hi 


(r) (r) 
a 
Toa 2 zan H2 =a} 


an a” 


a 
unde o) este vectorul propriu normalizat de ordinul r, iar termenul pi; =— este 
ay 


un element adimensional (u® =1). Legea de mişcare pentru modul propriu de 
vibrație de ordinul r este dată de vectorul: 
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fx o= (a \. sin(@,t + 0.) = pe \. a!” -sin(w,t + 0,) = fuo \. E 
în care: &, =i). -sin(@,t + 0,) este coordonata principală de ordin r. 
Mişcarea generală a sistemului este data de o suprapunere de moduri proprii: 
{x}= Th \. a” .sin(@,t +0,)+...+ pat ™ . sin(o,t + 0, ) 


in care . as ae ŞI 0, , 9 ,... , 9, sunt 2n constante care se determina din cele 2n 


k=- pOl, =] f) 


unde [A ]se numeşte matricea modală şi are vectorii proprii normalizati drept 


coloane: 
(ID) (2) (n) 


Hi Hi sae Hy 
[A]= [po ue). fmt ty i eu 
A pO i um 


iar |£] este matricea coloană a coordonatelor principele. 
Dacă se face transformarea de coordonate {x}=[A]. {6} în ecuaţia matricială, 


obținem: 
[m ]- [A ]- & f+ [kl Al fe} = to) 


inmultind la stânga cu transpusa [A] a lui [A]obtinem: 


[a] m]: [a]; E} [A]. [k] [A] (8)=10) 


Se poate arăta că următoarele matrici sunt diagonale: 
[M]=[A] -[m]-[A]- matricea maselor generalizate sau a maselor modale; 


[K]=[A] -[k]-[A]- matricea constantelor elastice generalizate. 
Deci ecuația matricială devine: 
m]: + Io) 
Prin desfăşurare obținem: 
Mı + Kı &= 0 
M, E, + Ka E 0 
Rezultă că, în coordonate principale, mişcarea este caracterizată de n ecuații 
independente, care se rezolvă separat, la fel ca ecuația sistemului cu un grad de 
libertate. 
Pulsatiile proprii au expresiile: 


o; = = ko [k]; p a cu r=1,2,... n. 


M, pO [m]. | (r) 
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2.5.5. Vibraţii forţate cu amortizare vâscoasă în sisteme cu n grade de 
libertate 


Să considerăm ecuaţiile vibratiilor forțate ale unui sistem cu n grade de 
libertate şi amortizare vâscoasă scrise sub formă matriceală: 


[m] +e] + [k] tx} = {£ 


Dacă se efectuează transformarea de coordonate: {x}=[A]-{é} si se inmulteste 


ecuația cu transpusa [a] a matricei modale, rezultă: 
o [KmA] EHA] e] A] 6 [AJ [k] A] 6a]. 
In cazul amortizării proporționale se notează: 
[A] .[c ]- [A ]= [C ]- matricea coeficienţilor de amortizare generalizati; 


[a]. [tf ]=[¥ ] —vectorul fortelor generalizate. 
Ecuatia matricială devine: 
IM]: El [c] {e-+ IK] fe- fp} şi reprezintă un sistem de n ecuații de forma: 
M, Ë, +C, É +K, 6 = Y 
care descrie mişcarea în modul r de vibrație, caracterizat de variația coordonatei 
principale &,. Fiecare ecuație se poate rezolva separat, la fel ca şi ecuația vibratiilor 
fortate amortizate ale sistemului cu un grad de libertate. 
În cazul unei excitatii armonice: {f} = {F} sin ot 
“forța generalizată “ : Y: = y sin ot cur=1,2,..,n. 
Soluția ecuației este: 


şi rezultă 


Y l 
2 > = sin(at — 0,) 
2 2 
0, 0, 
O 
26, — 
K C i 
unde: @7 = ; £.= “— şi 0, =arctg Fe 
M, 20,M. O 
(aie. 
o, 
Soluția generală a mişcării sistemului este: 
E 
n r n m i x F m : . 
te hee ET te 
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2.5.6. Vibratii de rasucire la angrenaje 


Să considerăm sistemul oscilant din figura 2.28, în structura căruia există un 


angrenaj ale cărui elemente au inerție neglijabilă comparativ cu discurile J; şi J2. 


Fig.2.28 
Raportul de transmitere este: 112 = 01/ 02 = Z2/z; = 1, unde o. $i 2 sunt 


vitezele unghiulare ale arborilor cu constante elastice kı respectiv kv, iar zı şi Z2 sunt 
numerele de dinți ale roților dinţate. Se consideră că angrenajul reprezintă o legătură 
rigidă care transformă turatiile, amplitudinile şi cuplurile cu raportul îi», neglijând 
elasticitatea dinților şi a carcasei, jocurile dintre flancurile dinților etc. 


Determinarea caracteristicilor vibratiilor de răsucire ale sistemului se poate 


simplifica dacă sistemul real este înlocuit cu un sistem echivalent din punct de vedere 
dinamic, în care discurile şi arborii se rotesc cu aceiaşi turație. 
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Pentru ca cele două sisteme să fie echivalente trebuie ca: 
puterea: ( Mi@)reat = ( Mi® )echiv 

energia cinetica: ( IO et = (J 0° Jechiv 

energia potenţială: ( k 0° ea = ( K Q? )echiv 

Rezultă relațiile de calcul ai parametrilor sistemului echivalent: 
M: echiv — (real / Wechiv ) M: real 

J echiv — (Oreal / Wechiv y J real 

Kechiv = (Oreal | Wechiv y K teal 

Deoarece: Dechiv = (Wechiv / Oreal ) real > Kechiv z (Oreal / Wechiv ) K real 
Rezultă următoarele relații de echivalență: 

Jzechiv = (@2 / (OJ y J2 z (a/? Jo 

Koecniv = (02/01) K2 = (1/7 K2 

Constanta elastică a arborelui se calculează cu relația: 


je d p- Kk 


= > => — 
k k, k, Peeks 


Pulsatia proprie a sistemului echivalent este data de relatia: 


J 
k-|J,++4] ¢ 
soot (G d k, -k, 


J J JJ i-k, +k, 
p 


2.6. Metode aproximative pentru studiul vibratiilor 

sistemelor cu n de grade de libertate 

Pentru determinarea pulsatiilor proprii ale unui sistem cu n grade de libertate 
este necesar să se rezolve ecuaţia pulsatiilor proprii, care este o ecuaţie algebrică de 
gradul n în œ’. În numeroase aplicaţii prezintă interes, practic, numai pulsatia 
proprie cea mai coborâtă, numită şi pulsatie fundamentală. 

Pentru calculul pulsatiei fundamentale s-au elaborat o serie de metode 
aproximative care permit calculul acesteia, fără să rezolvăm ecuația, dintre care cele 
mai folosite sunt: metoda Rayleigh, metoda Holtzer, metoda matricelor de transfer, 
metoda iteratiei matriceale etc. 


2.6.1. Metoda Rayleigh 


La un sistem conservativ (sistem oscilant fără amortizări, în care nu se produc 
schimburi de energie cu exteriorul), în vibrație liberă, suma energiilor cinetică şi 
potenţială, in orice moment al mişcării, este constantă: E, +E, = const. 


In aproximatia lui Rayleigh se admite că toate punctele sistemului oscilant trec 
la un moment dat prin poziția de deformatie maximă, când energia potențială este 
maximă şi energia cinetică E,= 0 şi de asemenea, toate punctele trec simultan prin 
poziţia de zero, cu viteza maximă, când energia cinetică este maximă şi E,= 0. 


Altfel spus, pentru vibrația liberă, după un mod propriu de vibraţie, este valabil 
principiul lui Rayleigh: energia cinetică maximă este egală cu energia potențială 
maximă. Ecuația conservării energiei devine: E, ma = E pmax 

Principiul lui Rayleigh este folosit în special pentru determinarea primei 
pulsatii proprii, alegând pentru modul fundamental de vibraţie forma rezultată din 
deformatiile statice produse de greutățile maselor din sistem. 

Aplicaţie 

a) Să se determine expresia aproximativă a pulsatiei proprii fundamentale a 

vibratiilor flexionale ale unui arbore, de masă neglijabilă, pe care sunt montați n 
volanti (fig.2.29). 


mg img Mri Mng 


Fig.2.29 
Se presupune ca toti volantii au o miscare armonica sincrona pe directie 
verticala, deformatia dinamica a arborelui avand expresia: 
y(x,t) =f(x)sin(ot + 0) 
Se calculează energia cinetică maxima, considerând numai mişcarea de 
translație a maselor pe direcția verticală y: 
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1 n 
Esi FFA 5 mf o? 
2 ‘A 
Energia potenţială maxima este egală cu lucrul mecanic efectuat de forțele 
1 n 
m;g: E ma = Def, 
i=l 
unde f, este amplitudinea vibraţiei masei m,. 
Funcţia f, trebuie să îndeplinească condiţiile la limita ale problemei. 
De obicei, pentru funcţia f, se alege funcţia sagetilor produse de forțele 


concentrate m;g, aplicate static. În acest caz, valorile f, se pot calcula cu relaţiile 


din cursul de Rezistenţa Materialelor, stabilite cu metoda Mohr-Maxwell sau 
Castigliano. Egaland cele două expresii ale energiilor se obţine formula pulsatiei 


proprii fundamentale: œ" =—=——, numită şi raportul lui Rayleigh. 


b) Să se determine pulsatia proprie pentru un sistem oscilant cu un singur grad 
de libertate, atunci când se consideră şi masa elementului elastic. 

Se fac următoarele ipoteze: 
e masa arcului este mică în comparaţie cu masa m; 
e mişcarea masei m nu este afectată de masa arcului; 
e se admite că sistemul are o mişcare armonică de forma: 3 

x = Asin(@t + @) 
Deplasarea unei sectiuni y a arcului va fi: 


Y= Asin(ot +9) 


Viteza elementului de arc dy aflat la distanta y este: x 


Energia cinetică maxima a elementului de arc, notând cu m, masa unităţii de 
lungime, este : 


| . | á 
dE'cmax = 2 Li m, k z s) X dy = ZM, $ y 0" A*dy 


q2 
| a 2 | 
Energia cinetică maximă a întregului arc este: 
m,@ A’ 1 


1 ml 
Een = | y dy =—— 0A? 
21 2-3 
Energia cinetică maximă a sistemului este: 


cmax 


l l : 
= „(m + Mao A unde: m, =m,l este masa arcului. 
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Energia potențială maximă a sistemului este aceeaşi ca şi cum arcul ar avea 
E sal, 1 
masă neglijabilă: E =-kA*? 


max 
i 2 


Aplicând metoda lui Rayleigh obţinem: @, = 


c) Să se determine, prin metoda Rayleigh, pulsatia proprie a sistemului oscilant 
din figura 2.31. 


Dacă sistemul execută o 
oscilație armonică  p=opysinot, 


atunci, energia potențială şi cinetică 
maximă are forma: 
pmax 


Em = (ha? + ka?) e! 


1 
Essi = 50 Po (mibi + m,b3) 


2 2 
ó 2 ka“ +k,a 

Rezultă: œ, =—1 5 
mb; +m,b; 


2.6.2. Metoda Holzer 


x Se 


Metoda Holzer este o metodă “pas cu pas “ utilizată pentru calculul pulsatiilor 
proprii şi a formei modurilor proprii de vibraţie, pentru sisteme oscilante formate din 
mase legate între ele cu arcuri, sau din discuri pe arbori în vibrații de răsucire. 

Să considerăm un sistem oscilant format din n mase legate prin n+1 elemente 
elastice (fig.2.32). Se detaşează din sistemul oscilant o masă şi arcul alăturat: 


Fig.2.32 
Deformatia &, a elementului elastic are expresia: 
F. 
= Sia 
OF =X; Xj i 


j-l 
Se admite că mişcările se fac cu aceeaşi pulsatie œ şi în fază: 
x; =X, -sin(ot + 0) 


Condiţia de echilibru dinamic a masei m, se exprimă prin relaţia: 
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F 


j-l 


=F, = (m, -X,) 


Daca se impune deplasarea primei mase X,=1, se pot calcula succesiv 


2 — . 2 — . 2 
=—m, oxX,>F=F,+m, oX, 


max 


amplitudinile deplasărilor tuturor maselor din sistem: X,...X, 


F _ xX, =1 
- pentru prima masa: 3 J 
F =F, +m,o°X, =-k,X, +mo X, 


J 
- pentru masa m;: F; =F + mo’X, =-k X, + o > m,X; 
i=l 


F. 1 il 
X,=X,,-— =X, -— (0J mX, -k,X,) 
kı kj, i=l 
- pentru capătul fix al arcului K,: 


X au = X, S = X, - (œ) m;X, = k,X,) = 0 
i=l 


n n 


La capătul opus (j = n ) trebuie să avem X,,, =0. Dacă œ° nu este o pulsatie 
proprie a sistemului, atunci ultima relaţie nu este verificată şi rezultă: 
A = glo’) 
Dacă se reprezintă grafic funcția g(œ°), atunci valorile pulsatiilor proprii sunt 


è 4 : ~ 2 
valorile lui œ pentru care graficul intersectează axa œ^. 

Daca pentru valorile determinate ale pulsatiilor proprii se calculează 
deplasările X,,X,,...X, ale celor n mase din sistem, se obțin formele modurilor 


proprii de vibraţie. Pentru a afla ordinul de mărime al pulsatiilor proprii căutate, 
acestea se pot calcula aproximativ cu raportul lui Rayleigh, impunând formelor 
proprii doar condiţii de fază. 

Determinarea pulsatiilor proprii ale sistemelor care execută vibrații libere de 
răsucire se face în acelaşi mod, luând deplasarea unghiulară O, în locul deplasării 
liniare X,, momentul de inerție masic J;, în locul masei m, şi momentul de răsucire 
M; în locul forței F;. Metoda Holzer a fost extinsă şi pentru studiul vibratiilor 
amortizate şi a vibratiilor forţate. 

In cazul unui sistem cu capete libere (fig. 2.33) se poate scrie: 


= 


-pentru prima masă: g r 
F =F +mo X =moX, 


j 
. = 2 ed 
- pentru masa m; F,=F,,+m,o°X;=@ > mX, 


i=l 
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i=l 


kı 


em PRE 
F =0L >F, 
X 
Fig. 2.34 
z KS. X, =] 
- pentru prima masa: 
i i F, =m,o'X, 


j 
: = 2 a 
- pentru masa m; F,=F_,+m,o@°X;=@ > mX, 
i=l 


- pentru capătul fix al arcului K,: 


F Zan 
X ii =X, = =X, > $ m,X; 
n i=l 


Aplicație: Fie un arbore cu n+1 volanti, liber la extremități (fig.2.35). 


Fig.2.35 
Ecuațiile vibratiilor de răsucire se scriu sub forma: 
Jo, +k,(Q, — 0.) =0 
JO, =k (P, — 9) +k, (P, —@,) =9 


UKON = Ka (Pai = Pa) = 0 
Daca se adună ecuaţiile obţinem: 
Jo, +J,6, + J,@, +....... J, =9 
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Considerând vibrația după un mod propriu, se caută soluţii de forma: 
p, =a,sin(ot+0) 
p, =a, sin(@t + 8) 
p, =a, sin(wt + 0) 
Rezulta : Ja,+Ja +...+J a, =0 
Înlocuind în sistemul de ecuaţii diferenţiale obtinem : 
Ja œ —k,(a,-a,)=0 
Jao -k (a, -a,)-k,(a,-a,)=0 
Ja œ +k (a,,—-a,)=0 


Daca se calculează determinantul sistemului, obținem ecuația pulsatiilor proprii 
care se rezolvă dificil. 


Oe: E J 
Din prima ecuație rezultă : a =a, -— oa 


A doua ecuaţie se scrie sub forma : 
2 


O 
2 2 
Ja 0 +J aœ —k,(a, -a,)=O0> a, =a, - CVA +...+ Ja) 
2 
o? 
In general : a; =A; ——— (J a, +. + J.a.) 
i+] 
Se impune a, =1 şi se calculează succesiv amplitudinile a,,a,,...,a,,. 
n 
Dacă œ este o pulsatie proprie, atunci: 5J a, =0. 
i=0 
In caz contrar suma este diferită de zero. 


n 
Se evaluează suma 5J „a, pentru diferite pulsații œ. 
i=0 
Se reprezintă grafic variația sumei în funcție de œ. Punctele în care curba 
intersectează axa absciselor corespund pulsatiilor proprii. 
Inlocuind valorile determinate ale pulsatiilor proprii în ultimele relații găsim 
modurile proprii de vibrații. 


2.6.3. Metoda matricelor de transfer 


Metoda matricelor de transfer este utilizată atunci când mişcarea fiecărei mase 
concentrate din sistem este descrisă de variația unei singure coordonate. Să 
considerăm un sistem format de n mase concentrate, legate prin elemente elastice, 
care execută vibrații armonice cu pulsatia œ , pe direcția x (fig. 2.36). 
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Dacă se izolează din sistem masa m,, ecuația de echilibru se scrie: 
Xj-1 Xj Xj+ 


n pD ps8 


ve 2 D 2 


Masa fiind rigidă, deplasările la stânga şi la dreapta sunt egale: A 
F 


—-om 1 


J 


D D 
: A i SE: x 1 0| |x 
Ultimele ecuaţii se scriu matricial: = 
FI. F 
Daca se izoleaza arcul K p considerat că acesta nu are masă, putem scrie: 
S_pD 
Fj =F j-l 


Deplasarea relativă a capetelor arcului are expresia: 


F? 

SR XK 

AR = k; 
j FS = FP 


j jl 


Sub forma matricială ultimele ecuaţii se pot scrie: 
S 1 D 
= k 
E j |O 1 | F j 


x 
Matricea coloană tr 212), se numeşte vector de stare în punctul j, 
j 


componentele lui fiind deplasarea punctului j şi forța corespunzătoare din arc. 


1 
Matricele: H i ; [F], =|! k 
j : 
j 
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care stabilesc legătura dintre doi vectori de stare adiacenti, se numesc matrici de 
transfer. 
Cu aceste notații, putem scrie: 


tz}; =P] 2} 


ie a] A TE e 


1 
D 1 = D 
x k x 
Sau: F = area 
j => mo? 1 — oS j-l 


Astfel, alegand un vector de stare {z}; în punctul j şi o valoare pentru 0, se 


poate calcula „pas cu as” vectorul de stare !z! în punctul n. 


2.7. Vibratiile sistemelor continue 


Sistemele oscilante cu un număr finit de grade de libertate studiate în cursurile 
precedente, sunt caracterizate de existența unor mase rigide, concentrate în anumite 
puncte ale sistemului şi a unor elemente elastice de legătură, fără masă. 

În unele sisteme mecanice masele elementelor elastice sunt comparabile cu 
masele considerate rigide. În mişcarea vibratorie a acestor sisteme forţele de inerție 
sunt repartizate continuu. 

Pentru descrierea mişcării acestor sisteme, sunt necesare funcţii care să indice 
variația in timp a deplasării în fiecare punct din sistem, deci functii de timp şi de 
punct. Modelul teoretic ataşat unui astfel de sistem fizic are un număr infinit de 
grade de libertate şi se numeşte sistem continuu. 

Numărul frecvenţelor proprii ale unui sistem este egal cu numărul gradelor de 
libertate, deci un sistem continuu are un număr infinit de frecvenţe proprii. 

În majoritatea cazurilor, un sistem continuu va vibra cu o amplitudine mare 
numai la un număr limitat de frecvenţe proprii, în mod obişnuit la frecvențele cele 
mai joase, şi cel mai adesea numai la frecvenţa cu valoarea cea mai mică, numită şi 
frecvenţă fundamentală. 

Fiecărei frecvenţe îi corespunde o formă de vibrație numită mod normal sau 
propriu de vibraţie. Sisteme continue simple pot fi considerate barele, grinzile, plăcile 
etc. Barele pot efectua vibrații de răsucire, vibrații longitudinale (axiale) şi vibrații 
transversale (de încovoiere). 

În cazul general, aceste vibrații sunt cuplate, frecvențele proprii şi deplasările 
pe diferite direcţii conditionandu-se reciproc. 

În continuare vom trata câteva cazuri particulare de bare, pentru care cele trei 
tipuri de vibrații sunt decuplate. 
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2.7.1. Vibratiile longitudinale ale barelor drepte 


Să considerăm o bară prismatică de secțiune A şi lungime l, în vibrație 
longitudinală, din care se detaşează un element de lungime dx (fig. 2.37). 
Asupra acestui element lucrează eforturile din cele două secţiuni: N şi 


ON SER : | SANET 
ae dx , forța de inerție dF şi o forță excitatoare distribuită, F,(x,t)dx. 


Fig.2.37 
Condiţia ca elementul de bară să fie în echilibru dinamic este dată de ecuația de 


proiecție pe direcția axei barei: 


ON 
N ic dx — N + F,(x,t)dx = dF de unde rezultă: 


en + F,(x,t) = as 
Ox Ox 


În continuare, se exprimă efortul N si forţa de inerție pe unitatea de lungime 


OF 
pa în funcţie de deplasarea longitudinală u(x,t): 


N=Ao=A.E.s SAE = 


x 
OF O° 
=pA = 
Ox ot 
O° on 
Rezultă : AE = + F,(x,t) =pA - 
În cazul vibratiilor libere, la t= 0 avem următoarele condiţii iniţiale: 
Ou 

u(x,0) = fx) ; OL 3 = g(x) 


Conditiile la limita se deduc din modulul de prindere al barei la capete: 
a) pentru bara libera la ambele capete: 


Noga lat aN (n aig 
Ox Ox 
Cu 

N(Lt) =Ae— |x-1= 0 oe. Tp 
Ox Ox 


b) pentru bara fixata la ambele capete: 
u(0,t) = 0 şi u(t) = 0 
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c) pentru bară fixată lax =0 şi liberă la x =1: 


u(0,t)=0 si N(t)=Ae on x=07=0 
Ox 


Pulsatii proprii, funcţii proprii 
Pentru determinarea pulsatiilor proprii şi a funcțiilor proprii se rezolvă ecuația 
vibratiilor libere, considerând F,(x,t) = 0. Rezultă: 
2 2 2 2 
po Sane = E ðu _ õu 
Ox’ Ct’ p ox’ at” 
Soluţia ecuației diferențiale se caută de forma: 
u(x,t) = X(x).T(t) în care: T(t) = Bsin(ot + 0) 


(x) = Csin ax + Dcos ax 


Dacă se înlocuieşte u(x,t), în ecuaţia diferențială, se obține: 

E 2g P 
-= T(t) o? XQ) =-@X@%)TH > | “OP E 
p 


Constantele B si O se determină din condițiile inițiale, iar constantele C si D 


se determina din condițiile la limită. Există o infinitate de pulsatii proprii œn şi deci o 
infinitate de moduri proprii de vibraţie, a căror ecuaţie are forma: 


O, O, 
p p 


suprapunând toate modurile de vibraţie: 


Un (x,t) = > 8, (C, si pe = 


În cazul vibratiilor torsionale, ale unei bare drepte, ecuaţiile de mişcare sunt 
similare cu cele obținute la vibraţiile longitudinale ale barelor drepte şi se pot scrie 
direct făcând corespondenţa: 


Un (x,t) = BAC, 


pu 
Gl, EA 
J > pA 
MN 
Deci ecuația vibratiilor libere de rasucire ale barelor drepte, de secțiune circulară, 
este: 


Pay 29 
Ox ot 
(p(x,t) = X(x) T(t) 


a cărei soluţie este de forma: 
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Aplicaţie: 

1. Să se determine pulsatiile proprii ale vibratiilor longitudinale libere ale unei 
bare drepte de secțiune constantă, având capetele libere (fig. 2.37). 

Condiţiile la limită sunt: 


aa pa Epes SN ee e ALE Il că 
Ay x=0 a x=] as x=0 Ş dx x=l 
dx 
Dar : A = a(Ccos ax - Dsin ax) 
x 


Pentru: x=0 > C=0 
NT 
a 


x=] > aD sinal =0 > al =nt > a= 


NT 
Rezultă: X,(x) = cae 


Daca se considera constanta B egala cu amplitudinea maxima realizata de bara, 
rezultă D = 1 şi deci: 


X,(x) = cos ex , n= 1,2,... 


Pulsatia proprie œn , pentru care vibrația liberă are forma data de funcția X,(x), 


este: 
E nn JE 
n= Op] Sa n= 1,2,... 
Vp 1p 


Miscarea vibratorie in care deplasarea este de forma: 
nu. l ee 
u(x,t) = A, cos a sin(@,t + @n) se numeşte mod propriu de vibrație. 


2. Să se determine pulsatiile proprii ale vibratiilor de răsucire, ale unei bare de 
secțiune circulară, cu diametrul de d şi de lungime 1, având capătul din stânga încastrat, 
iar cel din dreapta liber. Condiţiile la limită sunt: 


x=0> ọ=0>X=0>D=0 a Gly 
x=1>M=0p = = 0 >- 05X= 0 (e 
x 
Buses ol E al O, n 3n Sr 
GI, si 2° 2 d 2 m Fig.2.38 
VI 
GI 
=> 0, => 7. 7 P => fi = «0/27, f = 3f 1, f = = Sf, 


3. Să se determine ecuația pulsatiilor proprii a vibratiilor longitudinale ale unei 
bare de secțiune constantă A şi lungime l, încastrată la un capăt şi având o masă 
concentrată m la capătul liber (fig. 2.39). 


61 


Fig.2.39 


Condiţiile la limită sunt: 


u x-0 70 => Xo =0 => D=0 
; ôu 
-m = e i BA Cl k-i => mou {-1= EA—| x= 
ot Ox Ox 
2: pAl 
mo Csin al =EAacosal = (al tgal = — 
m 


Am obținut ecuația pulsatiilor proprii, o ecuaţie transcendentă, care se rezolvă 
numeric. 


2.7.2. Vibratiile transversale ale barelor drepte 


Să considerăm bara din figura 2.40, la care am notat cu x axa barei, cu y direcția de 
mişcare şi cu z axa neutră a secţiunii. Ecuația fibrei medii, din cursul de rezistența 
materialelor, are forma : 


dy_ M) 


; x 
unde M(x) este momentul încovoietor în y 


secțiunea x, iar El, reprezintă rigiditatea la 
încovoiere a barei. Fig.2.40 

Dacă se derivează ecuaţia fibrei medii de două ori în raport cu x şi utilizând 
relațiile diferenţiale între eforturi se obține: 


dM(x) m AT) i. d*y(x) _ p(x) 
dx =A): dx p(x): dx! EL, 


unde p(x) este sarcina distribuită pe unitatea de lungime a grinzii. 
Se notează cu y(x,t) deplasările grinzii fata de poziția de echilibru static, 


efectuate în timpul vibratiilor transversale. Sarcina distribuită p(x) este formată din 
2 


forțele de inerție pe unitatea de lungime, egale cu - pact si din fortele perturbatoare 


2 


po(x,t), distribuite pe unitatea de lungime a barei, astfel încât încărcarea grinzii este data 
de: 
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8? 
P(X) =-pAT> + plat) 
Grinda fiind in echilibru dinamic, trebuie sa satisfaca ecuatia: 


4 2 


i | ance 
dx‘ Lyx, t)]= | pA +p,(x, D 


ôt’? 
Oy PA dy _ pkt) 
Ox” EL, ôt’ EI 


Z 


Forma ecuaţiei de mişcare este stabilită cu neglijarea efectelor rotirii şi lunecării 
secțiunii. Funcţia y(x,t) trebuie să satisfacă atât condițiile inițiale: 
. OY 
y(x,0) = f(x) şi alee ax) 


cât şi condiţiile la limită determinate de modul de rezemare. 
Condiţiile la limită cele mai uzuale sunt: 
a) incastrare rigidă la x = x,: 
e săgeata este nulă:  y(x,,t)=0 


; 5 Oy 
e rotirea este nulă: x=x0 = 
b) reazem simplu rigid la x = x,: 
e săgeata este nulă : y(Xo,t) = 0 


2 
e momentul M(x,,t) este nul: S 
x 


X= xO =0 


c) capat liber la x = x,: 


e forța taietoare T(xo,t) este nulă: ~ p22 
x 
8? 

e momentul M(x,,t) este nul: aes ges, = 0 
Ox 


d) încastrare elastică la x = x,: 
e săgeata este nulă:  y(X,,t)=0 
e momentul M(xv,t) este proportional cu rotirea 
O 
py 
Ox 


tacit oF 
secțiunii : El, 2e = er 
x 


e) reazem simplu elastic la x = x,: 


e săgeata este proporțională cu reacţiunea din reazem: 


2 
-EL Z 


ax? 


x=xo™ K y(Xost ) 


2 
e momentul M(xo,t) este nul: ay 


2 
X 
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Pulsatii proprii, funcţii proprii 
În cazul vibratiilor libere, forţele perturbatoare p,(x,t) = 0 şi ecuaţia vibratiilor 
transversale devine: 
ôy pA y 
+ . =0 

Ox” EL ôt 

Această ecuație admite o soluție armonică de forma: 
y(x,t) = BY(x)sin(@t + 0) in care: 

Y(x) este o functie numai de x. 
Daca se inlocuieste solutia in ecuatie obtinem: 


dY DAS a0 
——sin(wt + 0) = — oY sin(ot +0 
dx ( ) EI ( ) 


d'Y 
o> = 
El, dx‘ 

Soluția generală a acestei ecuații diferențiale este dată de o sumă de funcții 
independente de forma: 

Y (x) = Cusin ax + Cocos ax + C3tg ax + C4 ctg ax 

Soluția poate fi exprimată şi prin termeni formați din funcții exponentiale, însă 
funcțiile trigonometrice şi hiperbolice sunt, de obicei mai uşor de utilizat. 

Constantele C1, C2, C3, C4 se determină din condițiile la limită. 

Pentru facilitarea calculelor, este convenabil ca funcția Y(x) să fie scrisă sub 
forma: 

Y(x) = Cu(sin ax + sh ax) + C2(sin ax - sh ax) + C3 (cos ax + ch ax) + 

+ C4 (cos ax - ch ax) 

În acest caz, două din cele patru constante sunt nule pentru fiecare din condiţiile 
la limită obişnuite. Dacă œ, este o pulsatie proprie, atunci forma deformată a grinzii, 
care vibrează armonic cu pulsatia @,, este dată de funcția proprie Y,(x),care determina 
modul propriu de vibraţie de ordinul n şi este: 

Yn = B, Y(x)sin(@, t i3 On) 
Constantele B, şi 6, se determina din condiţiile inițiale. 
Mişcarea barei în caz general este dată de o funcție obținută prin suprapunerea 


A 
Se notează: at = Pia? at Y 


modurilor proprii de vibraţie:  y(xt)=>B, - Y,(x)sin(@,t + 9, ) 
n=l 


Aplicatie: 
Să se determine frecventele proprii şi modurile proprii de vibratii, ale unei grinzi 
de oţel, de secțiune dreptunghiulară bxh (fig.2.40). 
Condiţiile la limită sunt: 
y(0,9)=0 = Y(0)=0 
x=0 


Y | o > YO=0 
Ox 
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2 
M=0 > a k-i =0 s y0 


2 


x=] 
3 

T=0 > -5 120 => Y"D=0 

Y(0)=0 > C3=0 
x=0 

Y'(0)=0=> C,=0 

Y"(D)=0 = C4- sin al—sh al) + Ca(- cos al — ch al) = 0 

x=] 


Y"(1) =0=> C,(- cos al — chal) + Ca(- sin al — sh al) = 0 
Am obținut un sistem omogen de două ecuații cu două necunoscute care admite 
soluţii diferite de soluția banală daca A = 0. 
sinal+shal cosal+chal 


cosal+chal -sinal+shal 
Dezvoltand determinantul obtinem ecuatia pulsatiilor proprii: 
cos” al 1 + cos al ch al + ch’ al + sin” ol - sin al sh al + sin al sh al — sh? al = 0 
Rezulta: cos al .chal=1 
Am obținut o ecuaţie transcendenta care are o infinitate de soluţii şi care se 
rezolvă numeric. 
Dacă se notează cu: oul, œl, ... soluţiile ecuaţiei transcendente, atunci se obţin 


LEI 

x 3 2 

pulsatiile corespunzătoare din relația: ©, =Q, a 
P 


Pentru œ = œ; se obţine primul mod propriu de vibraţie: 
yi(x,t) = By[(cos aux — ch ax) — 0.7341(sin aux - shaıx)] cos (œt + 0) 
O ecuație similară se obține pentru fiecare mod propriu de vibrații. 


2.8. Metode aproximative pentru studiul vibratiilor sistemelor continue 


Rezolvarea problemelor de vibrații la sistemele continue, prin metoda clasică, 
este de multe ori laborioasă, mai ales atunci când sistemele elastice sunt complicate. 

Pentru determinarea pulsatiilor proprii şi a funcțiilor proprii, au fost dezvoltate o 
serie de metode aproximative bazate pe principii energetice, sau pe rezolvarea 
aproximativă a ecuaţiilor de mişcare. Cele mai utilizate metode sunt: metoda Rayleigh 
şi metoda Ritz, care este o perfecționare a primei metode. 
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2.8.1. Metoda Rayleigh 


Metoda Rayleigh este utilizată pentru determinarea aproximativă a frecvenţei 
proprii fundamentale. In cazul vibratiilor libere, după un mod propriu de vibrații, la 
sistemele conservative, energia totală a sistemelor se conservă în timpul mişcării şi deci 
energia cinetică maximă este egală cu energia potențială maximă: 

Big EP E > const: => Ec E 


cmax p max 
Pentru calculul energiilor cinetice şi potenţiale ale barelor drepte, se folosesc 
următoarele relații, din cursul de rezistența materialelor: 
e bară dreaptă în vibraţie libera longitudinală: 


E, = = [aco (2) dx 
E, = 5 faco (2) dx 


e bară dreaptă în vibrație liberă de răsucire: 


=S fi, (x): (2) dx 


=S [2 ©) ax 


e bară dreaptă în vibraţie liberă de incovoiere: 


E qi 2y i 
E; rar dx 


E, = [aco-[%) dx 


În cazul unei bare în vibraţie transversală, legea de mişcare este o funcţie de 
forma: y(x,t) = Y(x)-sin(w-t +90) 
in care Y(x) reprezinta curba medie deformata a barei, care este necunoscuta. 


„== (2 A (o-tsof{ 2) a 
„= LAG j: G dx =? 
Rezulta : „=f (2) 


p-o și 2 
=> | A(x)Y°d 
5 AC a 


eee t+ 0) [ A(x) Y7dx 


cmax 
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_ Ox 
pf A()Y?4x 


Întrucât funcţia Y(x) este necunoscută, se alege o funcţie aproximativă care 
trebuie să satisfacă condiţiile la limită. Ca funcţie aproximativă se poate lua funcția 
care dă deformația barei datorită greutăţii proprii. 

Metoda Rayleigh este o metodă cu care se obţine o aproximaţie în plus. 

Metoda poate fi aplicată în cazul general al barelor de secţiune variabilă, la 
care aria secțiunii A şi momentul de inerție I sunt funcție de x. 

Aplicație. Să se calculeze frecvenţa proprie fundamentală a unei bare încastrate 
la un capăt şi liberă la capătul opus (fig. 2.40). 

Ecuația care dă deformația statică a barei consolă, sub o sarcină uniform 
distribuită este: 


2 2 
E KOF 7) dx 
E =E > 07 


cmax pmax 


Y= a (x*-4-x*1+6-x’-1’) 


Aceasta ecuatie satisface conditiile la limita: 
V(0,t) =0 => Y(0) =0 
x=0=>> 
(0,t)=0 => Y'(0) =0 
M=0=> Y"(1) =0 
x=|=> 
T=0=> Y"(1) =0 
Energia potențială maxima este: 
2 2 
.-1a4-Y 
E Ea 
Š 2 Ol Oe DA 
Energia cinetică maximă este: 


2 

Y 

E m 50 E aj i (x* — 4x°l + 6x°l? || dx = Di -AIY o 
2 “(3 405 


8 EI 


5P 


(x? —2-x-1+1?)dx =—— Y,” 


Egaland cele două energii rezultă: o, = = = 
p 


2.8.2. Metoda Ritz 


Metoda Ritz este o metodă aproximativă care reprezintă o perfecționare a 
metodei Rayleigh şi este utilizată atât pentru calculul pulsatiilor proprii fundamentale 
cât şi pentru calculul pulsatiilor proprii ale modurilor superioare de vibrație. 

Specific metodei Ritz este alegerea funcţiei Y(x) sub forma: 


Y(x) = ap (x) + a, (Xx) Fan + a P, (x) 
unde @, (xX), 9, (X),...,@,(X) sunt funcții de x care satisfac, fiecare în parte, condiţiile 
la limită ale problemei şi care permit determinarea functiei Y (x) cât mai apropiată de 


funcția reală. 
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În cazul metodei Rayleigh valoarea aproximativă a pulsaţiei proprii 
fundamentale este superioară valorii reale. Plecând de la această constatare, Ritz a 
propus determinarea coeficienţilor a1, a2, ..., an din condiţia ca pulsatia proprie să fie 
minimă, ceea ce înseamnă că: 

do” (81,25 5-54, ) 


Oa. 


1 


=0  pentrui=1,2,......,n 


Dacă sistemul vibrează după un mod propriu, atunci toate punctele sale au 
deplasări armonice, în fază, iar expresiile energiilor potenţiale şi cinetice se pot pune 
sub forma: 

E, = Usin’(@-t + 8) 
E, =@’Kcos’(@-t +6) 

Pentru un sistem conservativ Epmax = Ecmax $i rezultă: (U — wo K)=0 

Funcţia O =U-—@’K se numeşte potential cinetic. Dacă se înlocuieşte funcţia 
Y în expresia lui O, aceasta devine o funcţie de parametrii aj, ao, ..., an. 

P = D(a,,a,,...a,) 
Conditia ca pulsatia proprie sa fie minima este ca: 
Be ag E e 0 20 
Oa, Oa, Oa 

Am obținut astfel un sistem algebric omogen cu necunoscutele aj, ao, ..., ap. 

Pentru ca sistemul să admită soluţii diferite de soluția banală trebuie ca 
determinantul sistemului să fie nul. 

Dezvoltand acest determinant, obținem ecuaţia pulsatiilor proprii. 

Alegându-se funcția Y(x) dintr-un număr de termeni, rezultă pulsatiile proprii 
pentru un acelaşi număr de moduri proprii de vibrație. 

Şi în cazul metodei Ritz se determină pulsatiile proprii cu aproximaţie în plus. 


n 


2.9. Vibratia transversală a barelor cu mase ataşate 
a) Metoda clasică 


Dacă se consideră că masele ataşate de bară sunt rigide şi nu exercită forte 
elastice şi dacă se presupune că prinderea este făcută astfel încât să nu împiedice 
încovoierea barelor, atunci pot fi utilizate ecuaţiile de la bare cu secţiune constantă. 

Fiecare porțiune de bară dintre două mase vecine, sau dintre un reazem şi masa 
adiacentă trebuie considerată separat. 

Constantele diferă pentru fiecare porțiune de bară, existând in total 4n 
constante, n fiind numărul de porțiuni de bară, în care este împărțită bara. Pentru 
determinarea constantelor se pun câte două condiţii la limită pentru fiecare reazem şi 
următoarele condiţii suplimentare: 

e săgeata este aceeaşi pentru secțiunile adiacente masei; 
e rotirea este aceeaşi pentru fiecare secțiune adiacentă masei; 
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e variaţia forței tăietoare este egală cu produsul dintre masă şi acceleraţia sa (Y); 
e variația momentului încovoietor este egală cu momentul de inerție al masei 
2 
; . 3 O 
înmulțit cu acceleraţia sa unghiulară: le unde: Ọ= = 
t 


Stabilire ecuațiilor necesare nu este dificilă, însă rezolvarea lor este laborioasă. 


b) Metoda Rayleigh 


Pentru calculul energiei cinetice maxime, la energia cinetică a barei se adaugă 
energia cinetică a maselor adiționale. Energia cinetică maximă a masei i este: 
2472 
m; -@° Y (x) 


ci.max 2 


unde Y(x;) este valoarea deplasării maxime în dreptul masei i. 

Energia potențială maximă se calculează ca în cazul barelor fără mase 
adiționale. Dacă se egalează energia potențială maximă cu energia cinetică a barei, 
plus energia cinetică maximă a maselor, se obține relația: 


EI ( OY i 
ee 
pA[Y7dx + m, Y?) 
i=l 


dx 
O 


unde Y (x) este săgeata maximă. Dacă Y (x) s-ar cunoaşte exact, ecuaţia ar da valoarea 
exactă a pulsatiei fundamentale. 

Deoarece Y(x) este necunoscută se adoptă o funcţie aproximativă, care trebuie 
să satisfacă condiţiile la limită. 

De regulă se ia funcția care dă forma vibratiei barei neîncărcate, sau funcția 
care dă săgeata statică a barei sub greutatea proprie. 


b) Bară cu secţiune transversală variabilă 


Principial, calculul exact poate decurge la fel ca la barele cu secțiune constantă, 
cu observaţia considerării produsului EI variabil. 
Valorile aproximative ale pulsatiilor proprii ale barelor de secțiune variabilă se pot 
determina cu metoda Rayleigh sau Ritz, considerând secțiunea barei variabilă A(x). 


e {oyy 
EDS re 
p[ A(x) Y*dx 


Daca bara este executată în trepte, atunci energia cinetică şi potenţială se poate 
calcula separat pentru fiecare treaptă, iar în final se obţine energia totală prin 
însumare. 


dx 


o? 
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Aplicație. Să se calculeze frecvenţa proprie a vibratiilor transversale ale unei 
bare simplu rezemate, de lungime I, de secțiune dreptunghiulară bxh, având o masă 
concentrată la mijloc (fig. 2.41). 

305mm 305mm 


EIX” 


Fig. 2.41 
Metoda clasică 
Din cauza simetriei, pentru obținerea soluției exacte, se poate considera numai 
porțiunea din bară din stânga masei. Condițiile la limită pentru capătul din stânga 
barei sunt: 
Y=0=>C,=0 
X — 
Y"=0=~C, =0 
Y = C (sin ax + shax) + C, (sin ax — shax) + C, (cos ax + chax) + 


+ C,(cos ax — chax) 
La dreapta masei, din cauza simetriei, forţa tăietoare are aceeaşi mărime, dar cu 
semn schimbat. Diferenţa dintre forțele tăietoare din cele două secţiuni adiacente 
masei, trebuie să fie egală cu produsul dintre masă şi acceleraţia sa: 


2EIY” = m: Ya 
Dacă se consideră soluţia y = Y sin(ot + 0) rezultă: ¥,,, =—0"Y şi ecuaţia 
devine: 2EIY” =—m-@’*-Y 


Din cauza simetriei barei, rotirea la mijloc este nulă. Pentru simplificarea 
calculelor, funcția y(x) o vom scrie sub forma: 


y(x) = (C, + C,)sin ax + (C; — C, )shax = Ci sin ax + C}shax 
Rezultă că pentru x =1/2 avem condiţiile: 
l al 
2EI(-C'a? cos + Coach = “= = mo? (C! sin + C'sh = =) 
a(C; cos = 3 +C: “ch = “= 0 
Daca se pune conditia ca A = 0 han i 


ai at g E — th a) unde m, = pAl 


m 2 
Am obtinut ecuaţia transcedenta a pulsatiilor proprii. 


Metoda Rayleigh 
Pentru rezolvarea problemei prin metoda Rayleigh se consideră funcția 


aproximativă: Y(x) = Bsin nx/l 
care reprezinta modul fundamental de vibratie pentru bara neincarcata. 
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[Y?dx = B? (sin? ™ dx =B? 1 
l 2 


(ey) Tt) pi. > WX ln 
[| = x= B(*) [sin? —dx = B’ -(—)’ 
o| Ox Lye al 21 


Y?(1/2) = B° sin? =P? 


| 4 
EIB? {z l 
0, = = 
ApB’1 : 
+ mB? 1+2 Ap i 
Metoda Ritz 
Pentru construirea funcției Y(x) se pot utiliza funcții de forma 
©, (x) = sin cu n = 1,2,... care satisfac condiţia la limită pentru bara simplu 


rezemată. Pentru a determina primele două pulsatii se consideră o combinaţie liniară 
de două funcţii : 


Y(xX) =a,0,(x) +4,9,(x) =a, sin i X ra „sin 


Bue | Doo] dx iar E. = E [Y° (x)dx + zrah 


pmax 1 


Potentialul cinetic : 


4 4 
E E E EI (= A Dat ja] EI -eilt 


Al 4 2 P 4 
4nEI, 
4 = 2 
22 20 => za, Te (PA, ma =a R “ee (a m) 
a, 
2 
OD i 
= =0=p 20|** El, = Pal? |-a sora On EL 
a =z ZZ 
; l 4 T 


2.10. Vibratii neliniare 


În general, modelul matematic ataşat unei probleme fizice reale conduce la o 
reprezentare matematică foarte complicată. Primul pas care se face în rezolvarea 
modelului este liniarizarea sistemului. Pentru foarte multe situaţii întâlnite în practică, 
ipotezele teoriei liniare sunt justificate, rezultatele teoretice fiind în suficientă 
concordanță cu cele experimentale. 
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În multe cazuri, analiza liniară este insuficientă pentru descrierea adecvată a 
comportării sistemelor fizice, această insuficiență derivând din existenţa în sistemul 
fizic considerat a unor neliniarități, suficient de puternice, pentru a provoca 
modificarea calitativă a răspunsului sistemului fizic faţă de răspunsul modelului 
liniar. În asemenea cazuri este necesară considerarea în modelul matematic şi a 
neliniaritatilor respective, ceea ce introduce dificultăți uneori considerabile, in 
rezolvarea problemelor. 

Caracteristic pentru teoria vibratiilor mecanice neliniare este varietatea mare de 
neliniaritati posibile într-un sistem elastic, fiecare conducând la alt tip de ecuaţie de 
mişcare. Puţine din aceste ecuaţii se pot rezolva exact. 

Pentru cea mai mare parte a problemelor neliniare nu se pot determina soluţii 
generale, ci doar soluţii particulare, corespunzătoare numai unor anumite condiţii 
inițiale. Există metode aproximative de rezolvare care sunt valabile pentru anumite 
tipuri de ecuaţii, implicând în acelaşi timp utilizarea unor elemente matematice 
complexe şi dificile. De aceea vom prezenta doar unele aspecte introductive ale 
teoriei vibratiilor neliniare, pentru sisteme cu un grad de libertate. 


2.10.1. Neliniaritati în sisteme elastice 


Neliniaritatile în sistemele elastice pot fi determinate de: 
a) Caracteristica elastică neliniară a elementului elastic; 
b) Amortizarea neliniară ; 
c) Caracteristicile mecanice variabile în timp ale elementelor sistemului. 


a)Sisteme cu caracteristică elastică neliniară 

Caracteristica elastică neliniară a elementului elastic poate fi datorată unor 
neliniaritati fizice sau geometrice. 

Elementele elastice din cauciuc, fontă, i a 
cupru, pot avea curba caracteristică neliniară EFM) b 
progresivă (rigidă) (fig. 2.42.a) sau descrescătoare 
(moale) (fig. 2.42.c). 

La arcul elicoidal simplu, apare o abatere de 
la curba caracteristică liniară (fig. 2.42.b), în cazul 
unor săgeți mari, când spirele încep să se atingă, 
sau atunci când spirele încep să-şi piardă 
proprietățile elastice inițiale. f@) 

Un sistem elastic care are curba caracteristică l 
moale sau rigidă, poate fi analizat pe baza unei Pies 
ecuatii diferentiale neliniare de forma: 


si 2.3 
mX +k( xtp"x") = 0 
Semnul plus se referă la caracteristica rigidă, iar semnul minus la caracteristica 
moale. 
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Neliniaritățile geometrice sunt datorate în general  particularităților 
constructive ale sistemelor elastice şi sunt puse în evidență în cazul deformatiilor 
mari. Cele mai simple sisteme elastice neliniare, care au neliniaritati geometrice, sunt 
sistemele cu joc şi sistemele cu forte de prestrângere. 

Un element elastic neliniar este şi arcul 
conic (fig. 2.43), a cărui caracteristică rămâne 
liniară până când primele două spire vin în F 
contact. Deoarece contactul dintre spire nu se $ 
realizează simultan pentru toate spirele, ca la 
arcul cilindric, elementul rămâne deformabil 
şi după ce spirele vin în contact, dar F, 
caracteristica în ansamblu nu mai este liniară. x 

In cazul sistemului cu joc prezentat in 
figura 2.44, masa m se poate deplasa fara 
frecare pe un plan orizontal, fiind legata de 
suportul fix prin arcurile cu constantă kı. 

Daca masa depăşeşte in mişcarea sa 
punctele x; şi x3, la forța elastică dezvoltată « 
de arcul k; se adună forța elastică 
dezvoltată de arcurile k rigiditatea 
sistemului modificându-se. 

Sistemul rămâne liniar atât timp cât 
condițiile inițiale asigură o mişcare liberă 
între punctele x, şi x3 şi devine neliniar la 
amplitudini 0x, ale mişcării, mai mari decât 
valoarea jocului. În acest caz mişcarea nu 
mai este armonică in ansamblul ei, iar 
perioada mişcării este funcție de 
amplitudine. 


Xo 


ARs AAS 
a’ 


Fig. 2.44 


În general, caracteristicile elastice neliniare sunt date de o functie F(x). 
Ecuația mişcării libere a unui sistem cu caracteristică elastică neliniară F(x) 
se poate pune sub forma generală: mx +F(x)=0 


Sisteme cu amortizare neliniară 

Amortizarea liniară este caracterizată de apariția în sistem a unei forte 
rezistente, proporțională cu viteza de deplasare şi opusă acesteia ca semn: 

F (š) = -că 

Uneori ipoteza liniaritatii forțelor de frecare nu este satisfăcătoare şi pentru a 
descrie analitic fenomenele fizice, amortizarea trebuie prezentată ca o funcție 
neliniară de amplitudinea mişcării şi de viteza ei. 

În ecuația de mişcare apare un termen de forma: 

G(x, X ) = ho(x)+h(x). X +h2(x). 7... 
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Dacă X.G(x,X) > 0, atunci forța rezistentă se opune mişcării, rezistenţa se 
numeşte pozitivă. Dacă x G(x,x) < 0, forţa creată de mişcare este dirijată în sensul 
vitezei şi întreține mişcarea, rezistența se numeşte negativă, iar vibraţiile se numesc 
autoexcitate sau autointretinute. 

Vibratiile autoexcitate apar la prelucrarea prin aşchiere şi pot fi studiate cu 
ajutorul modelului format dintr-o masă, care se deplasează sub acțiunea forței 
elastice, forței de frecare şi a forţei de inerție, pe o curea care are viteză constantă 


(fig. 2.45). 
k Frecare uscată 
pm | G(x, x) 


V,=xX-¥ 


viteza relativa 
@— v=const. 
Fig. 2.45 

Sistemul prezintă o neliniaritate care depinde de frecarea uscată dintre masa 
m şi cureau aflată în mişcare cu viteza v=const. Ecuația de mişcare a masei m este de 
forma: mX +G(x, x )+kx=0; 

În cursul unei oscilaţii, pentru amplitudini sub o anumită valoare, apar 
amortizări negative. Cât timp lucrează forțele de frecare negative, în sistem se 
introduce energie, iar amplitudinea vibratiei creşte până când aceste forte devin 
pozitive şi încep să frâneze mişcarea. Un astfel de fenomen poate fi descris de 
funcţia: G(x,x)=a(x’-B’) x cu: a>0 

Cât timp x” < PB”, rezistenţa este negativă si amplitudinea creşte până când 
x’>B°. Din acest moment amortizarea devine pozitivă şi limitează creşterea 
amplitudinilor. În cazul general, ecuaţia de mişcare, pentru vibraţiile sistemelor 
elastice cu amortizare neliniară, va fi de forma: 

mX +G(x,X )+F(x) =F,(t) 


Sisteme cu caracteristici mecanice variabile 

În sistemele liniare şi neliniare considerate până acum, masa în mişcare şi 
rigiditatea elementelor deformabile nu depind explicit de timp. În cazul sistemelor 
neliniare, considerate până acum, rigiditatea şi amortizarea se modificau în timp, dar 
variaţia lor în timp era funcţie de elongatie şi de viteza mişcării. 

Există, însă, sisteme mecanice in care fie caracteristicile inertiale (masa, 
momentul de inerție masic), fie caracteristicile elastice sunt funcții periodice de timp 
independente de amplitudine sau viteza mişcării vibratorii. 

De exemplu, în cazul unui arbore elastic, cu secțiunea necirculară, aflat în 
mişcare de rotație (fig. 2.46), poziţia axelor principale de inerție se modifică periodic 
fata de direcția vibratiilor transversale. 
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Fig. 2.46 
Daca se notează cu œ viteza de rotaţie, momentul de inerție I, al secțiunii fata 
de axa z perpendiculară pe direcția mişcării vibratorii y, se modifică periodic cu 
pulsatia 20, după legea: 


PE ea 0 fim 

2 
unde I, şi In sunt momentele de inerție principale ale secțiunii. 

În mod corespunzător se modifică şi rigiditatea arborelui: 

k=k,+Ak cos ot; 
astfel că ecuaţia vibratiilor de incovoiere, excitate pe direcția y de forţele de inerție 
neechilibrate F,sinwt, devine: 
my +(k,+ Ak cos 2ot )y = F, sinot; 

Variatia in timp a caracteristicilor inertiale, deci a coeficientului acceleratiei, 
nu schimbă calitativ forma ecuaţiei, deoarece, prin împărțirea întregii ecuaţii cu un 
coeficient, aceasta se pune sub forma: 

K+ k(t)x =F, (t) 

Ecuatia este similară cu cea obținută pentru sistemele cu caracteristici elastice 
variabile in timp. Vibratiile descrise de această ecuație se numesc vibrații 
parametrice. 


I 2 cos 2at 


2.10.2. Fenomene caracteristice vibratiilor neliniare 


a) Vibratiile neliniare sunt neizocrone: perioada T a mişcării vibratorii libere 
depinde de amplitudine. Pentru sistemele fără amortizări, cu caracteristică elastică 
moale, perioada creşte cu creşterea amplitudinii, iar pentru cele cu caracteristică tare, 
perioada scade cu creşterea amplitudini. 

b) Curbele de răspuns, pentru vibraţiile forţate ale sistemelor neliniare, au o 
formă asemănătoare cu cele ale sistemelor liniare, dar sunt înclinate spre dreapta sau 
stânga, după cum caracteristica sistemului este moale (fig. 2.47.a) sau rigidă (fig. 
2.47.b). 

c) Stabilitatea miscarii 

Din punct de vedere fizic, un sistem elastic este static stabil dacă printr-o 
deplasare mică din poziţia de echilibru se creează forţe care îl aduc la starea inițială. 

Sistemul este dinamic stabil dacă amplitudinea mişcării sale în jurul poziției 
de echilibru rămâne limitată. Stabilitatea dinamică implică întotdeauna stabilitatea 
statică, reciproca nefiind adevărată. 
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Fig. 2.47 

Sistemele elastice neliniare, excitate armonic, pot avea mişcări periodice 
instabile, a căror instabilitate se manifestă nu prin creşterea continuă în timp a 
amplitudini, ci prin modificarea bruscă a parametrilor mişcării, la o mică perturbare 
a sistemului, fără ca parametrii excitatiei să se modifice. 

Acesta este fenomenul de “salt”, a cărui explicaţie se găseşte în forma 
particulară a curbelor de răspuns amplitudine - frecvență ale sistemelor neliniare. 

Dacă vom considera un sistem cu caracteristică rigidă (fig. 2.47.b), atunci 
când pulsatia forţei perturbatoare creşte continuu, amplitudinea vibratiei creşte pana 
în punctul A (punctul din care se poate duce o tangentă verticală la curba 
caracteristică). 

În continuare o mică creştere a pulsatiei, face ca sistemul să vibreze cu 
amplitudine mică (punctul B). Saltul nu este instantaneu, ci are loc după câteva 
cicluri de vibraţie, pentru a se stabili o vibraţie staționară la noua amplitudine. 

Există o porțiune a curbei de răspuns (linia întreruptă), care nu poate fi 
obținută printr-o alegere corespunzătoare a pulsatiei excitației. 

Pentru anumite valori ale lui o, teoretic, există trei amplitudini posibile ale 
vibratiei, în realitate putându-se obține doar amplitudinea superioară si cea 
inferioară. 

În diagrama de răspuns, este definită zona de instabilitate ca locul geometric al 
punctelor de tangenţă al tangentelor verticale la curba de răspuns (fig. 2.48). 

d) Dacă asupra unui sistem liniar cu |x 
amortizare lucrează o forță  perturbatoare îi! ° 
sinusoidală de pulsatie œ, răspunsul acestuia, | Zona de instabilitate 
după amortizarea vibratiei libere, este o mişcare 
armonică având aceeaşi pulsatie œ ca şi 
excitatia. Într-un sistem  neliniar, apar 
întotdeauna şi vibrații cu pulsațtii no (n>1), 
multipli întregi ai pulsației excitației, numite 
supraarmonice , iar în condiții speciale, vibrații 
cu submultiplii ai pulsatiei excitatiei (n=1/2, 1/3, 
sos ), numite subarmonice. 


2.10.3. Metode pentru studiul vibratiilor neliniare 


În cazul vibratiilor neliniare se pot obţine soluţii exacte prin metode analitice 
doar pentru un număr relativ mic de ecuaţii diferențiale neliniare de ordinul al doilea 
(sisteme cu caracteristică liniară pe porțiuni şi cu caracteristică neliniară, fără 
amortizări, în vibraţie liberă. 

Orice ecuație diferențială neliniară, de ordinul al doilea, poate fi integrată 
numeric, prin aproximatii succesive, obținându-se soluţia ecuației cu orice grad de 
precizie dorit, în funcție de numărul de trepte în care se efectuează calculul. 

Metodele numerice sunt aplicabile doar la ecuațiile date, ele neputând fi 
folosite pentru studiul comportării generale a unui sistem neliniar. Există un număr 
mare de metode analitice aproximative pentru studiul vibratiilor neliniare, fiecare 
metodă fiind avantajoasă pentru anumite clase de probleme. 


Aplicație 
1) Calculul exact al perioadei vibratiilor neliniare libere. 
Să considerăm un sistem elastic, cu caracteristică elastică neliniară, aflat în 
vibrație liberă neamortizată (fig. 2.43). 
Ecuația diferențială neliniară a mişcării sistemului are forma: 
x +f(x) = 0 
unde f(x) este o funcţie neliniară. 


x=a 
Să considerăm condițiile inițiale: t=0 | 0 
xX = 
Pentru integrare se multiplică ecuația diferențială cux: 
x + f(x) =0 
EIR pee 
sau: —|—+]| f(x)dx |=0 
dt | 2 bf) | 
2 
Integrând obţinem: E + Î, f(x)dx = C}; 
Din condițiile inițiale rezultă: c=f f(x)dx 
73 2 
X x a X a x a 
rag + f f(x)dx = f f(x)dx sau F = i f(x)dx — f f(x)dx = f f(x)dx 


Deci: X = +,/2[ f(x)dx 


In aceasta relatie se ia semnul minus pentru prima etapa a miscarii, deoarece 
elongatia scade de lax =a pentrut=0 la x=0. Se poate scrie: 


dx a dx x dx 
SE = = E tad Sdt=-——_ tf — 
dt | 2f'f@odx h \2f'f@odx 


daca se tine seama că la t= 0 avem x = a obținem: 
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a dx a dx x dx a dx 
C, E = LS A = =|, - =| - 
| (2) Food 2) f(x)dx 2] £(x)dx 2) f(x)dx 


Întrucât perioada corespunde la patru deplasări între elongatia maximă şi 
poziția de echilibru rezultă: 


T Sa | dx aoe a’ dx 
4 2 fO0dx "2. fOddx 


Rezultă că perioada T depinde de amplitudinea mişcării a. 


2. Să considerăm un sistem elastic cu joc (fig.2.44). 

Să notăm cu ag deplasarea de la care începe să lucreze şi arcurile kz . 

Pentru x< a, ecuaţia diferențială a vibratiilor libere neamortizate are forma: 
mX +2k;x =0, iar soluţia acesteia este: 


x(t)}= A;sin@;t+B cosa t in care: @)=.,|/—— 
Pentru x > ao, ecuaţia diferențială a mişcării este: 


mă + 2k,x + 2k,(x Fa,)=0; 
Soluţia generală a ecuaţiei neomogene este: 


kK, a, unde: Fey eal A 
ki +k, m 


Dacă se presupune că la momentul inițial t = 0 masa m are deplasarea 
x(0) = xọ> aq şi X (0) = 0, atunci, punând condiţiile inițiale obținem: 


x(0) =B, + 5 4.3%; Bax 5 a, 
k, +k, k, +k, 


(0) =0,A, =0> A, =0 


Rezultă forma particulară a soluției: 


x(t)= | x, — k a, coc pica eee ee 
k, +k 


x(t)= Asin ®2t+Bocos@ot + 


k; +k, 1 2 


Deplasarea masei m atinge valoarea a, pentru timpul tı, obținut din condiția: 


k k 
se)=[x.- Z a, Jose + Za, =a, 


ki +k, k, +k, s 
k, 
a, 
N l k +k, 
Rezultă : tı=— arccos 
©, SA k, 


x a 
o oO 
k, +k, 


Începând din acest moment, deoarece x(t) < a „ecuaţia de mişcare a masei m 
se determină din condiţia de continuitate a mişcării, la timpul t=t): 
x(t,)= A, sin ot, +B, cos@,t, =a, 


k 
x(t,) = o (A; cos @,t, — B, sin ot.) =-@,| X, — —*—a sin@,t, 
k, +k, 
Rezolvand acest sistem algebric, se obtin constantele de integrare: 


@, tg@,t 
A, =a, sina,t, jae ee 
©, tga,t, 


0) 
B, =a, cos @,t,| 1+ — tgo,t, -tga,t, 
07 
Deplasarea se anulează pentru t=tz şi rezultă: 
X(t2)=A sin jt» +B cosa )t2= 0 


B | i 
= — arctg 
O, Ay = 
tgw,t, —tga,t, 
0, 


1 
Rezultă: t, = — arctg 


O, 
1+ —-tgo,t,tgo,t, 
o, 


1 


A O, z 
Notând: tg a = ——tgo,t, rezultă: 
0, 
l l | 
t, = —arctg|cte(a —@,t, )] =—|—-a+q,t, 
1 œ |2 
Datorită simetriei sistemului, timpul t> reprezintă a patra parte din perioada T a 
mişcării: 
27 4la-o;t,) 
O, O, 
Perioada T depinde de amplitudinea x, prin intermediul timpului ti. 


T =4t, 


2.11. Metode aproximative pentru studiul vibratiilor neliniare 


Există un număr mare de metode analitice, aproximative, pentru studiul 
vibratiilor neliniare, fiecare fiind avantajoasă pentru anumite clase de probleme. 

Dintre acestea vom prezenta metoda perturbatiei (Poincare) şi metoda iteratiei 
(Duffing). 


2.11.1. Metoda perturbatiei 


Metoda perturbatiei este utilizată în mod obişnuit pentru studiul vibratiilor 
neliniare şi permite determinarea soluțiilor periodice ale ecuațiilor diferențiale ale 
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sistemelor neliniare aflate în vibrație liberă sau forțată, în cazul unor neliniaritati 
mici. Soluţia ecuaţiei diferențiale se caută sub forma unor dezvoltări în serie de puteri 
ale unui parametru mic £. Coeficientii seriei dezvoltate sunt determinaţi prin calcule 
succesive. Metoda este directa, deşi necesită calcule greoaie dacă se cer multi termeni 
ai seriei, pentru a se obţine gradul de precizie dorit. Modul de lucru va fi descris 
pentru sistemul neliniar cu caracteristică elastică cubică, în vibraţie liberă: 
ste 2 3 
X+@, Xtex =0 
pentru care se va determina soluția corespunzătoare condițiilor inițiale: 
x(0) =a 
t=0 : 
x(0) = 0 
Soluţia dezvoltată în serie are forma: 
i 2 
x(t) = x,(t)+€x,(t)+e°x,(t)+... 
Pulsatia vibratiei, 0”, funcţie de amplitudinea mişcării este necunoscută şi se 
dezvoltă de asemenea în serie: 
ZA tace d 2 2 2 
œ (a)=0, teo, (a)+E°@, (a)r... 


Se face schimbarea de variabilă independentă t = ot, în urma căreia, ecuaţia 


2 
„dx 


2 
T 


. statui č 2 
diferențială devine: © +@, x +ex* =0 


Înlocuind œ° obţinem: 
2 2 2 3 
o? + co (a) +20, (a) +...|+ el (0) + ex, (1) + 62x, (1) +. =0 
Deoarece parametrul e este oarecare, coeficienţii puterilor lui trebuie sa fie nuli: 


2 
e:o, 5 +, x,(1)=0 
T 
2 2 
gl: o, d a + o, X(t) + o, (a) i = + x, (1) = 0 
dt dt 
dx dx dx 
ga o, I E ©, x,(t) + o, a i o, (a) ae + 3x, (t)x, (1) =0 


Din prima ecuaţie rezultă x,(t), care satisface condiţiile iniţiale, dacă are 
următoarea formă: 
X(T) = a : cos(1) 
Introducând această soluție in cea dea doua ecuaţie se obţine: 


dx, O, ae 
i ge a (T) 
3cos(t) + cos(37 
Dar: cos" (t) = ce) i iS) si se obtine: 
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2 
dx o 3a a? 
+x, =| — -— a-COST— cos(3T) 
T O, O, O, 


Soluţia X,(T) se caută sub forma: x, (1) = C, sin(t) +C, cos(t) +x, 


în care X, este o soluţie particulară a ecuaţiei diferenţiale neomogene care se ia sub 


forma: 
3 
X, =C,tsin(t) +C, cos t 

Constantele C3 şi C se determina din condiția ca soluţia particulară să verifice 
ecuația diferențială neomogenă, iar constantele Cı şi Cz se determina din condițiile 

inițiale. Punând aceste condiţii obținem: 

2 2 

O, 3a ba" II a 
x, (1) =C, sint+C, cost+| —,-—_, |-a:sint+ x COS 3T 
O, 40, J2 320, 


o 


Întrucât x (0) =a, atunci condițiile inițiale pentru soluția x, (7) trebuie să fie: 
x,(0)=0 şi x(0) = 0 astfel că se obține 
3 2 2 
a O 3a 
x (t) = —— (cos 37 — cos t) +] —>-—; 
3 0 40, 


(0) o 


T ; 
a-SINT 


In această soluţie, funcția x,(t)nu este periodică, deoarece conţine termenul 
rsinr. Din condiția ca acest termen să aibă coeficientul nul, se obţine a doua 
componentă a pulsaţiei: 

2 2 2 
O, 3a 2 3a 
4 


Integrand ecuatiile in continuare se pot calcula oricati termeni sunt necesari in 
serie, pentru a obține precizia dorită. După primele două integrări, soluția 
aproximativă are forma: 


a a 
x(t)=| a-e z |cosot+e > cos 3at unde: 
320 320 


o 


2 
2 2 
o =o, +E =— 
4 


Relația dă, în primă aproximaţie, dependența pulsației de amplitudine. 
Metoda poate fi utilizată şi în cazul vibratiilor fortate, când forța perturbatoare 
are pulsatia œ apropiată de pulsatia proprie a sistemului. 


2.11.2. Metoda iteratiei 


Metoda este aplicabilă de asemenea sistemelor cu neliniaritati mici în vibrație 
liberă sau forţată. In principiu, din ecuaţia dată se formează o ecuaţie liniară, prin 
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neglijarea unor termeni. Soluţia ecuaţiei liniare se introduce în termenii neglijati 
inițial şi se rezolvă din nou ecuaţia astfel obţinută, pentru a obţine o a doua 
aproximaţie a soluţiei. Procesul de iteratie este continuat până se realizează precizia 
dorită. Metoda va fi aplicată ecuaţiei Duffing, care reprezintă vibrația forțată a 
sistemului cu caracteristică elastică cubică. 


X+ o, x +£x° =qcos ot 
Neglijându-se termenul o +ex`se ia ca primă aproximaţie a soluției funcția 
X, =acosot, în care s-a notat cu a amplitudinea exactă a armonicii de ordinul 1, 
necunoscută. Se introduce această soluție în termenul o, X + ex”, pentru a obţine a 
doua aproximaţie: 
X, +, acosot + ga’ cos’ wt = qcos at 


3 3cost + cos37 
cos T= 
4 


1 
x, =(q- oa — “2a Joos wt — 7e cos 30t 


Dacă se integrează de două ori se obține: 


1 3 1 ga? 


ate 2 3 
Xx, =—~(q-—@. a-——ea' )cosot + ——— cos 3mt + Ct+C 
1 o? (q o 4 ) 36 o 1 2 


Pentru ca soluția să fie periodică este necesar ca C, =C, =0 şi deoarece în 
soluția exactă termenul în cos œt are amplitudinea a rezultă: 


1 
e E =a > 0 =o, p sa 
O 4 4 a 


A doua aproximaţie a soluţiei devine: 
3 


1 ea 3 
x; =acos@t + —~—~-cos’ wt 
0) 

Procesul de iteratie poate fi continuat, prin introducerea solutiei x; in termenii 
neglijati initial. Metodele iteratiei si perturbatiei nu sunt recomandate pentru 
determinarea mişcărilor in care amplitudinea se modifica lent o dată cu modificarea 
frecvenţei, în acest caz utilizându-se metoda medierii sau metoda bazată pe teoria 
primei aproximări, date în literatură. 


2.11.3. Metoda balantei energetice 


Această metodă este utilizată pentru calculul aproximativ al perioadei 
vibratiilor neliniare. Se consideră ecuaţia diferențială neliniară a vibratiilor libere 
neamortizate sub forma: 

Xx+f(x)=0 

Se studiaza aceasta ecuatie in paralel cu ecuatia diferentiala liniara a vibratiilor 

libere neamortizate: 
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X +o, x =0 
Pentru determinarea perioadei se pune conditia ca lucru mecanic efectuat in 
acelaşi timp de către forţa elastică neliniară şi de către forța elastică liniară să fie 
egale. Se alege ca interval de integrare cel corespunzător deplasării din poziția de 
echilibru până la atingerea amplitudinu a. Rezultă: 


Ik f(x)dx = |. ©, xdx > 0= al f(x)dx 


Rezultă: T= zii = an 


= |Z [food 
a o 


Dacă v-om considera ecuația diferențială pentru sistemul neliniar cu 
caracteristică elastică cubică, în vibrație liberă atunci: 


2 4 
CR 2 a a 2 2a a 
X +O, x+ex°=0 > | f@)dx = | (@, x +x°*)dx =@, roa 
o o 


4 
Rezultă: T= zal 


2.12. Vibratii fortate cu amortizare neliniara 


Ecuatia diferentiala a vibratiilor fortate cu amortizare neliniara se scrie sub 
forma: 

mx + f(x)+kx =F, sin ot unde f(x) este o funcţie neliniară. 

Dacă funcţia f(x) este “slab neliniară”, vibrația neliniară se îndepărtează 
suficient de putin de cea liniară. Pentru a studia ecuaţia, se poate înlocui aproximativ 
forţa rezistentă neliniară f(X) cu forţa rezistentă liniară CX şi în felul acesta se poate 
determina un coeficient de amortizare echivalent Cecniv, din condiţia ca cele două forte 
rezistente să efectueze într-o perioadă acelaşi lucru mecanic, deci se liniarizează 
ecuația diferențială neliniară. 

Soluția ecuaţiei diferențiale liniarizate, pentru regimul staționar este: 

x(9) = x, sin(ot — 0) în care: 
F l 


k ee 2 
clas 
o, o, 


Lucru mecanic efectuat de forța rezistentă neliniară într-o perioadă, este: 


IL] =f f(&)dx = f £(%) S dt = X, |." f&)cosl@t — 0)d(ot) 
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Lucrul mecanic efectuat de forţa rezistentă neliniară, într-o perioadă este: 


2n an > 

L= [e cxdx = cf o X ocos(at — 9): X, ocos(ot —0)dt = cX, o = = 
o o F 

=mcX, o => IL = ncX, o 

Egalând cele două lucruri mecanice obţinem: 
1 Ea iza 

= asi ÎN f(ă)cos(ot — 0)d(ot) 

TX 0°” 


echiv 


2.13. Vibratii autoexcitate 


In cazul vibratiilor forţate analizate, vibrația este întreținută de o forță 
perturbatoare care există independent de mişcare, forța fiind exterioară sistemului. 

În acest caz forţa perturbatoare acționează chiar şi atunci când mişcarea este 
oprită. Există sisteme mecanice care vibrează datorită unor cauze interne, forțele 
perturbatoare fiind determinate de mişcarea vibratorie. Amplitudinea vibratiei creşte 
în acest caz, în timp, până când este limitată de un efect neliniar, vibrația numindu-se 
autoexcitata sau autointretinuta. 

Ca exemplu de vibratii autointretinute se pot da: vibratia sculelor aschietoare in 
timpul prelucrării prin aşchiere, datorită forțelor de frecare; vibraţiile liniilor 
electrice, a coşurilor de fum, a podurilor suspendate sub acțiunea vântului, datorită 
apariției vârtejurilor alternante Benard-Karman, care produc o forță alternanta, 
vibraţiile corzii de vioară, sub acțiunea arcusului, vibraţiile cretei cand este ţinută 
perpendicular pe tablă, vibraţiile arborilor, datorită forțelor de frecare din punctul de 
contact dintre fus şi cuzinet, în cazul unei lubrifieri insuficiente, pompajul 
ventilatoarelor, vibraţiile axiale ale turbinelor etc. 

Caracteristicile vibratiilor autoexcitate sunt: 

e la vibratiile autoexcitate, forța periodică care întreţine mişcarea este creată sau 
determinată de mişcarea însăşi, atunci când mişcarea încetează, forţa 
perturbatoare dispare; 

e producerea vibratiilor autoexcitate este legată in mod direct de stabilitatea 
poziției de echilibru a sistemului. 

Cea mai importantă problemă, practică, privind analiza sistemelor autoexcitate 
este determinarea condiţiilor în care acestea sunt stabile, condiţii numite şi criterii de 
stabilitate. Din cauza efectelor neliniare, calculul frecvențelor şi a amplitudinilor 
staționare finale este în general mult mai dificil. 


Stabilitatea mişcării sistemelor neliniare 
Să considerăm cazul vibratiei libere amortizate a sistemului liniar cu un grad 
de libertate definită de ecuația diferenţială: 


mă+cx+kx=0:m 
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sia Caaan K 
xšx+—š+—x=0 
m m 
X + 20X + ox =0 
care are ecuația caracteristică: 
2 
r+2art+o@, =0 


Dacă c < c,, = 24km rădăcinile ecuaţiei caracteristice sunt complex conjugate: 


2 2 7 Z a8 
ratia -0, =-atip cu: B=./o, -a 


Solutia ecuatiei diferentiale este de forma: 
x =e “(Acosft + Bsin Bt) 
Daca c > 0, atunci ultima relaţie reprezintă o oscilație cu amplitudine 
descrescătoare (fig. 2.9). 
Dacă c < 0, primul factor are exponent pozitiv şi sistemul inițial în repaus, va 


oscila cu o amplitudine care v-a creşte continuu, datorită sursei de energie interne 
(fig. 2.49). 


Fig. 2.49 
La un sistem elastic pot să apară şi efecte neliniare care limitează amplitudinea. 
Ecuația diferențială care defineşte mişcarea unui sistem neliniar cu amortizare 
negativă la amplitudini mici, respectiv cu amortizare pozitivă puternică la amplitudini 
mari are forma: 


mă + (—c + ax’)x + kx = 0 
Condiţia fundamentală de stabilitate a unui sistem liniar este ca rădăcinile 
ecuației caracteristice să aibă părţile reale negative, producând astfel amplitudini 
descrescătoare. 
Existenţa rădăcinilor cu parte reală negativă, care indică o funcționare stabilă, 
poate fi determinată prin mai multe metode prezentate în literatură: criteriul de 
stabilitate Routh-Hurtwitz, criteriul de stabilitate Nyquist etc. 


Criteriul de stabilitate Routh-Hurtwitz 

Studiul stabilității mişcării revine deci la studiul semnului rădăcinilor ecuaţiei 
caracteristice. Problema semnului rădăcinilor se soluţionează uşor în cazul unor 
ecuaţii de gradul I sau II, dar ridică greutăţi în cazul ecuaţiilor algebrice de grad 
superior. Să considerăm că ecuaţia caracteristică este de grad n: 
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art+ar t+...¢a,rta, =0 

Se admite că a, >0. Se poate demonstra că o condiţie necesară, dar nu şi 
suficientă, ca ecuaţia să aibă rădăcini reale negative, sau rădăcini complex conjugate 
cu părțile reale negative, este ca toți coeficienții a,,a,......„a, ai ecuației 
caracteristice să fie pozitivi. 

Criteriul de stabilitate Routh-Hurwitz arată că o condiţie necesară şi suficientă 
ca ecuaţia caracteristică să aibă rădăcini cu parti reale negative este ca determinantii 
formaţi cu coeficienţii a,,a,,.....,a, ai ecuaţiei caracteristice să fie pozitivi, adică: 


a, a, 
A,=a,>0; A,= >0 ; 
a, a, 
a a a a, a, aş. 2n-l 
1 3 5 
ao a, azer azp 
Mela: ae AA SO Ci ai Ar >0 
3 0 2 4 2 2 n 0 
ped) 24 Gi aga aayo 
1 3 
0 0 0 a, 


2.14. Vibratii aleatoare 


Vibratiile mecanice ale sistemelor mecanice pot avea un caracter aleator, atunci 
când excitatia sistemului este aleatoare. Sunt aleatoare, de exemplu, vibraţiile 
provocate în autovehicole de către denivelările întâmplătoare ale drumului, vibratiile 
aeronavelor, vibraţiile generate în rulmenţi de microasperitatile căilor de rulare şi 
impurități etc. În aceste cazuri, atât excitatia cât şi răspunsul (mişcarea vibratorie) 
sunt procese aleatoare. În cazul vibratiilor aleatoare mişcarea este ciclică fără a se 
repeta în timp. Pentru caracterizare vibratiilor aleatoare sunt utilizate o serie de 
mărimi probabilistice. 


XD 
7 4 4 
i / 
H A A, NWAI [Ys We A t 
ATA MEA A 
x0 / / 
/ / 


XA) ve / 
/ 
MA nara th ral PD A wr Worn APA s/ 
omy VV, VOW Vv ~N = 
xD 7 7 à 
/ / 2 
ni / 
AA MA m All, AI, t e 
ov YY 7 Vs 
t tz : : „__ la YY 
Mediere in timp ———> 
Fig. 2.50 
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Să considerăm n realizări finite ale unei vibrații aleatoare x,(t),....x,(t). Se 
poate defini amplitudinea vibraţiei aleatoare, la un moment dat tı, ca o variabilă 
aleatoare x(t), caracterizată de ansamblul statistic al valorilor ei, la momentul tı, in 
toate realizările posibile ale procesului aleator (fig. 2.50): 

x(t) = { x1(t1) ; X2(t2) 5 n... 5 Xa) } pentru: n> œ 

Valoarea medie a variabilei aleatoare x(t,) este definită de relaţia: 


EN RE: 
m(t,) = lim— x, (t,) 
n>: T k- 


Funcţia de autocorelatie defineşte măsura în care procesul aleator rămâne 
asemănător cu el însuşi în timp, şi este definită de relația: 


1 n 
P(t, T)= = ae Xu (t Xe (th +T) 
k=l 


Procesul aleatoriu este staționar daca valoarea medie şi funcţia de autocorelatie 
nu depind de momentul t; ales: 
m(t;) =... =m(t,) =m 
y(t T) =... = Y(t T) = ...= wt) 
Pentru o realizare x;(t) a unui proces aleatoriu staționar de durată T se defineşte 


valoarea medie şi funcția de autocorelatie a realizării cu relațiile: 
T 


utili e 
ma him = [> (Ode 
T 


2 
T 


ade 
vem lim — [x (Ox, (t + t)dt 
T 


2 
Procesul aleatoriu staționar se numeşte ergodic dacă valoarea medie şi funcția 
de autocorelatie, definite pentru o realizare k, nu depind de realizarea aleasă: 


m(1)=m(2)= ...=m,=x(t) 
y(1,1)= y(2,1)= ...= w(k,t)= y(t) 
Un proces aleator ergodic poate fi caracterizat printr-o singura realizare. 


Funcţia de autocorelatie a unui proces aleatoriu staționar şi ergodic este: 
T 


2 
y,(t)= lim r [x(t)x(t + Ddt 
Too T T 


2 
şi arată în ce măsură realizarea x(t) seamănă cu ea însăşi, dupa un interval de timp T. 
Procesele aleatoare pot fi reprezentate în domeniul frecvențelor cu ajutorul 
transformatei Fourier a funcției de autocorelatie: 
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+00 
X -2nif 
3 (yD)= [Pe "de =S 
—00 
Funcţia S(f) se numeşte densitate spectrală de putere şi arată cum este 
repartizată media pătratică pe unitatea de pulsatie. 
Două procese aleatoare staționare ergodice, definite prin realizările x,(t) şi 
x,(t), pot fi static independente sau pot fi corelate între ele. Pentru a determina 


corelarea dintre cele două procese aleatoare se utilizează funcția de intercorelatie: 
T/2 


act il 
y2(1)= lim — [x,(t)-x,(t +1)dt 
T>% T _T/2 
şi densitatea interspectrală de putere: 


+00 
~ —2nift 
Si (fF) = SC y(t) = [Rie dt 
—00 
Pentru un proces aleatoriu staționar şi ergodic, funcţia de autocorelatie şi 
densitatea spectrală de putere caracterizează evoluţia în timp şi structura procesului în 
domeniul frecvenţelor. 


2.15. Socuri şi mişcări tranzitorii 


Şocul simplu poate fi definit ca un proces în care sistemul mecanic primeşte o 
cantitate de energie cinetică într-un timp scurt, comparativ cu perioada proprie de 
vibraţie a acestuia. În cazul mişcărilor tranzitorii (cunoscute şi ca şocuri complexe), 
procesul de transfer al energiei poate avea o durată echivalentă cu câteva perioade 
proprii de oscilație. In general, atât mişcările sub formă de şoc, cât şi cele tranzitorii, 
au energia distribuită continuu, pe toată gama de frecvenţe, de la 0 la infinit. 

Si la astfel de mişcări, o descriere extrem de utilă a fenomenului se realizează 
prin folosirea transformatei Fourier. Şocul poate fi reprezentat ca o excitație realizată 
printr-o forță f(t) cu durată de acțiune T foarte scurtă, definită astfel: 

f(t)#0O pentru te[0,T] 
f(t)=0 pentru te(-0,0) U(T,:) 
funcția f(t), neperiodică da forma de undă a socului. 

Continutul in frecvente al socului este caracterizat de spectrul densitatii de 
amplitudine al functiei f(t), numit spectrul de pulsatii al socului. Acesta se obține 
prin prezentarea grafica a modulului transformatei Fourier, care are expresia: 


FIR] [fedt zf f(t)e “dt =F(o) 


Ordonatele | F(@) | se numesc componente spectrale. 
Componenta spectrală în origine (@=0) este: 


|F(o)| o-0 =f f(tdt 
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şi este egală cu cantitatea de mişcare transmisă sistemului în timpul şocului. 
Socurile pot fi: impuls treaptă (fig. 2.51.a), triunghiular( fig. 2.51.b), sinusoidal 
(fig. 2.51.c). În cazul impulsului treaptă, forma de undă este dreptunghiulară şi este 
A pentru te[0,T] 
dată de funcția f(t) = | 
0 pentru te [-o0,0) U(T,«) 
Transformata pounce a funcției f(t) este: 


A. 
F(@)= f Acat = = Aje eat ie eS Deo em OT +1(cos wt —1)] 


—00 


Spectrul de pulsatii ts dat de modulul acestei funcții: 


. O 
sin — 
È — |2 sin (ANE = AT 2 

(A) 2 ot 


|F(o) | ae ot +(cos@t—1)’ = 
o 


ro 


ie l 
a) T t 
Fe) 
1 
b) 


t 
i Fo 
] 
A 
0,5 
c) Pp sat 
Fig. ir 
Foo) _ SIN 
AT | ot 
2 


Deşi energia şocului este distribuită pe toate componentele spectrale, se poate 


Sate ke mh 2m 
considera ca, practic, ea este distribuită pe componentele de pulsatie joasă (0), 
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2 bog lt TU : ȘI : 
intrucat IF(@)| este neglijabil pentru eas Frecventele cuprinse intre 0 si 


“= —, formează banda de frecvenţe a şocului (Af = 3 
2n T T 

Pătratul amplitudinilor transformatei Fourier, pentru fiecare frecvență, 
reprezintă o mărime proportională cu energia. 

Integrala spectrului pătratelor amplitudinilor pe tot domeniul de frecvențe, va 
reprezenta energia totală a socului. 


2.16. Identificarea caracteristicilor dinamice ale sistemelor mecanice 


Teoria şi practica identificării sistemelor mecanice în vibrație constituie o 
problematică complexă, de mari proporții. De aceea, în curs vom prezentat numai 
unele aspecte cu caracter informativ, care să sublinieze finalitatea identificării, cât şi 
unele elemente de natură metodologică. 

Identificarea sistemelor mecanice implică un proces interactiv de corelare a 
analizei teoretice cu determinările experimentale. Caracteristicile dinamice ale 
materialelor şi structurilor pot fi exprimate printr-un model matematic adecvat al 
sistemului analizat care permite un studiu cantitativ al fenomenelor, foarte util în 
probleme de optimizare. 

Identificarea dinamică a sistemelor mecanice include procesul de stabilire a 
ecuațiilor diferențiale de mişcare, în conformitate cu un criteriu de optimizare 
prestabilit şi a coeficienţilor care intră în compunerea lor, pe baza unor relații între 
mărimile care caracterizează excitatia şi respectiv răspunsul, determinate 
experimental. 

Procesul de identificare cuprinde trei etape principale: 

e stabilirea modelului teoretic; 
e stabilirea criteriului de comparație a modelului teoretic cu sistemul real; 
e identificarea parametrilor modelului teoretic şi evaluarea erorilor. 

Pentru stabilirea modelului teoretic optim şi calculul coeficienţilor care intervin 
în ecuaţiile diferenţiale poate fi utilizată ca funcție criteriu integrala pătratului erorii 
(eroarea fiind calculată ca diferență între răspunsul instantaneu al sistemului real şi 
cel al modelului teoretic considerat). 

Amplitudinea erorilor va indica modelul teoretic optim pentru sistemul studiat. 

Dacă se consideră modelul Kelvin, a cărui ecuaţie de mişcare este: 

mX + că + kx = F(t) 
rezultă eroarea: 
e = (mă + cx + kx)- F(t) 
Prin ridicare la pătrat şi integrare pe intervalul (0,T) obţinem: 
T T 2 
E = fe’dt = | (mx + cx + kx )- F(t)] dt 
0 


o 
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Coeficientii necunoscuţi ai modelului Kelvin (m,c,k) se determină din 


condiţia ca eroarea să aibă valoarea minimă, rezultă că derivatele parțiale ale lui E în 
raport cu coeficienţii necunoscuţi, m, c, k, consideraţi variabili, trebuie să fie nule. 


OE T T T T 
— = mJ X*dt + cf Xxdt + kf Xxdt — Í XF(t)dt = 0 
om 0 0 0 0 


CE T T T T 
— =m| Xxdt + cf x7dt + k| xxdt — | xF(t)dt = 0 
dc 0 0 0 0 


Daca se adoptă pentru excitatia modelului o funcție armonică: 
f(t) = Fsin(ot+ p) 
cu F — amplitudinea excitatiei, œ- pulsaţia si@ - unghiul de fază, atunci, rezultă o 
variație armonică a parametrilor mişcării: 
x = Asin ot 


, A 
xX = ——cosot 
(A) 


A, 
x=-— Snot 
0 
După ce se înlocuiesc aceste expresii şi efectuâm integrarea, obținem relațiile: 


kA 
mA -— = Fcos@ 
O 


cA 
— = Fsinọ 
0 
Aceste relaţii trebuie să fie verificate pentru orice pulsatie w,. Dacă se 
consideră aceste relații pentru n pulsatii discrete, pentru care s-au măsurat 
acceleratiile maxime A,, forța maxima F, şi defazajul @,, se pot scrie n ecuaţii 
A 2 PE: ` $ = a 
algebrice. Pentru cele n° ecuații algebrice se calculează suma pătratelor abaterilor cu 


n 


2 
relația: Si E cos 0; - mA; +k A: | 
O 


2 
1 


i=l 


Pentru ca suma să fie minimă, trebuie ca derivatele parțiale în raport cu m şi 


k să fie nule: 


OS, n 2 kA, 
ee mA: —-A. L— FE coso. ||=0 
A 2 i | o? i 3 


i 


i 2 
OB in E 3 + A,(- mA, ER se) =0 
O, 
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Rezolvând sistemul în raport cu m şi k se obţine masa si rigiditatea 
sistemului. In acelaşi mod obținem: 


n 


2 
S, = Se sin Q, — A 


i=l i 


iar din conditia de minim a sumei S, rezulta: 


ES yoy E: 


=0> >, 


Oc i=l 


Introducand valorile coeficienţilor m, k, c în modelul teoretic, putem calcula 


Bi ala 
-F sino, =0>c 
O O 


1 1 
valorile A; şi ©; pentru diverse pulsatii œ; . Valorile calculate A; şi @, se compară 
cu valorile măsurate A; şi Ọ; cu ajutorul erorii, definită ca diferență între valorile 
măsurate şi cele calculate: 

E, =A; -A; 

E, = Qi = Qi 

Amplitudinea minima a erorilor va indica modelul teoretic optim pentru 

sistemul studiat. 


Neliniar Neliniar 


Kelvin 


20 60 100 140 180 180 
1 20 60 100 140 
Freeventa [Hz] Freeventa [Hz] 


a) b) 
Fig. 2.52 
În fig. 2.52.a sunt prezentate erorile de amplitudine pentru trei modele 
teoretice, iar în fig. 2.52.b sunt erorile de fază pentru aceleaşi modele, în cazul unui 
izolator de vibrații din cauciuc. Rezultă că eroarea de amplitudine minimă este 
asigurată de modelul neliniar. 
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3 


METODE SI TEHNICI DE MĂSURARE ŞI ANALIZĂ 
A SEMNALULUI VIBROACUSTIC 


3.1. Scheme generale pentru măsurarea şi analiza semnalului vibroacustic 


În condiţiile tehnicii actuale, măsurarea şi analiza vibratiilor şi zgomotului, în 
scopul controlului vibroacustic al sistemelor mecanice, necesită utilizarea unor lanțuri 
de procesare a semnalului care cuprind următoarele componente de bază (fig. 3.1): 

e traductor de semnal; 

e dispozitiv pentru conditionarea semnalului; 
e dispozitiv de analiza; 

e înregistrator. 


Dispozitiv de 


Traductor conditionare 
de vibratii a semnalului 


Traductor 
de forta 


Dispozitiv de 
conditionare 


Amplificator Excitator 
de putere de control 
Fig. 3.1 


Traductorul de semnal are rolul de a converti energia mecanica a vibratiilor 
sau a undelor acustice, în energie electrică, oferind la ieşire un semnal electric care să 
poată fi procesat în continuare de lanţul de măsurare. Pentru măsurarea vibraţiilor 
mecanice pot fi utilizaţi traductori parametrici (rezistivi, capacitivi, electromagnetici) 
sau generatori (electrodinamici, piezoelectric). 

Realizările tehnologice din domeniul materialelor piezoelectrice, în paralel cu 
perfecționarea tehnicii electronice de procesare a semnalului, au făcut ca traductorul 
piezoelectric să fie preferat pentru măsurarea vibratiilor, având în acelaşi timp şi o 
serie de calități deosebite: domeniu de frecvență şi dinamic extins, gabarit şi masa 
redusă, construcție simplă şi robustă etc. 

În figura 3.2 este prezentată caracteristica tipică a unui accelerometru 
piezoelectric, a cărui domeniu de frecvenţă se limitează superior la cca. 30% din 
frecvenţa de rezonanţă proprie traductorului. 


Vibrator 
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© 


v auv 
e w 


= 
(eo) 


Sensibilitate relativă 


Domeniul de frecvenţă 


“6001 0,001 0,01 0,1 L 10 
Frecventa relativă 
Fig. 3.2 

Frecvența limită superioară a traductorului de acceleratii depinde şi de modul 
de fixare a traductorului care poate fi: cu suport magnetic, cu ştift filetat, lipire cu 
adezivi. Cea mai bună metodă de fixare a accelerometrului piezoelectric este cu ştift 
filetat, pe suprafață plană şi netedă. 

Alegerea corectă a tipului de traductor de vibrații se face în funcție de: 

e parametrul măsurat (deplasare, viteză, accelerație); 
e impedanta mecanică a sistemului mecanic; 

e sensibilitatea şi precizia traductorului; 

e domeniul de frecvență; 

e condiţiile de mediu. 

Pentru conversia energiei acustice în energie electrică este utilizat microfonul, 
care poate fi: dinamic, piezoelectric sau tip condensator. 

Microfonul trebuie să asigure fidelitate într-un domeniu dinamic şi frecvenţă 
cât mai larg. În prezent microfonul tip condensator este cel mai des utilizat în 
măsurătorile de zgomot. 

Sensibilitatea microfonului condensator scade odată cu micşorarea diametrului, 
întrucât creşte rigiditatea diafragmei, iar variația de capacitate este direct 
proporțională cu suprafața diafragmei. 

Microfoanele cu diametre mici sunt recomandate pentru măsurarea zgomotului 
în care predomină componentele de înaltă frecvență şi atunci când se doreşte 
obținerea unui răspuns omnidirectional. 

Pentru micşorarea capacităţii de cuplare a microfonului cu preamplificatorul şi 
pentru eliminarea semnalelor parazite, microfonul se montează direct pe corpul 
preamplificatorului. 

Alegerea microfonului pentru controlul acustic al sistemelor mecanice se face 
considerând următoarele caracteristici: 

e domeniul de frecvenţă cu răspuns liniar; 

e domeniul dinamic; 

e directivitate; 

e sensibilitate la vibrații, temperatură, la variaţii de presiune atmosferică etc. 
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Dispozitivele de condiționare a semnalului vibroacustic sunt folosite în 
lanţurile de control vibroacustic în următoarele scopuri: 

e preamplificare; 

e adaptarea impedantelor; 

e derivarea sau integrarea semnalului; 

e filtrarea semnalului; 

e mediere în timp; 

e transformare de frecvenţă; 

e conversie de semnal analog-digital; 

e limitare de suprasarcină etc. 

Preamplificatoarele pentru traductorii de vibrații trebuie să realizeze in 
special transformarea impedantei mari de ieşire a accelerometrelor piezoelectrice, la o 
valoare mică corespunzătoare impedantei de intrare în amplificatoarele de măsură, 
precum şi amplificarea reglabilă a semnalului slab, generat de traductor, la o valoare 
acceptabilă. De asemenea ele trebuie să realizeze şi integrarea sau derivarea 
semnalului, pentru a putea măsura cei 3 parametri caracteristici ai vibratiilor 
(acceleraţie, viteză sau deplasare). Preamplificatoarele pentru microfoane au funcţii 
similare ca preamplificatoarele pentru vibrații, cu excepția integrării. 

Analizorul poate să lucreze în domeniul frecvenţă, domeniul amplitudine sau în 
domeniul timp. Dezvoltarea tehnicii de analiză în timp real şi în special a tehnicii de 
prelucrare a datelor prin transformarea rapidă Fourier, oferă posibilităţi de creştere a 
vitezei şi preciziei de analiză. 

Pentru stocarea semnalului, în vederea prelucrării ulterioare sau a realizării 
analizei în frecvență, se poate realiza înregistrarea acestuia pe bandă magnetică sau în 
memorie magnetică, cu înregistrare digitală. Înregistrarea rezultatelor analizei se 
poate face pe hârtie obişnuită sau sensibilă (foto), pe bandă magnetică, înregistrarea 
în memorie magnetică, tipărirea pe imprimantă, afişarea pe ecran. 

Introducerea în schema de măsurare a unui calculator, cu echipamente periferice 
corespunzătoare, permite prelucrarea automată a semnalului, realizând o precizie 
ridicată, posibilități multiple de comparație a rezultatelor etc. 

Schema de excitație, pentru încercările la vibrații, conţine: traductoare de forță, 
vibrator, amplificator de putere, generator de semnal (fig. 3.1). 

Traductorul de forță poate fi: piezoelectric sau rezistiv. 

Vibratorul poate fi: mecanic, hidraulic sau electrodinamic. 

Vibratoarele mecanice şi hidraulice sunt utilizate pentru realizarea unor excitatii 
caracterizate prin forte şi deplasări mari şi permit excitatii într-un domeniu de 
frecvență limitat. Vibratoarele electrodinamice pot realiza un domeniu de frecvență 
larg, cu posibilităţi superioare de control electronic al caracteristicilor excitaţiei. 

Amplificatorul de putere trebuie să asigure amplificarea semnalului fără 
distorsiuni, în domenii de frecvenţă şi dinamice cât mai largi. 

Excitatorul de control trebuie să permită realizarea de semnal sinusoidal, cu 
frecvenţă variabilă şi controlabilă. Aparatele moderne sunt realizate în general în 
construcții compacte, care includ: conditionarea semnalului, analiza, măsurarea etc. 
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3.2. Metode de analiză a semnalului vibroacustic 
3.2.1. Analiza în domeniul frecvență 


Analiza vibratiilor şi zgomotului, în scopul controlului vibroacustic al 
sistemelor mecanice, constituie o metodă modernă şi eficientă pentru determinarea 
condiţiilor de funcționare. 

Analiza vibratiilor şi zgomotului se poate face: 

e în domeniul frecvenţă; 

e în domeniul timp; 

e în domeniul amplitudine; 

e cu metode speciale de analiză. 

Analiza în domeniul frecvenţă a vibratiilor şi zgomotului generat de maşini şi 
utilaje, reprezintă o metodă modernă de control, pentru depistarea cauzelor 
determinante, din următoarele motive: 

e modificări ale anumitor componente spectrale, în corelaţie cu defecte evolutive 
şi care nu afectează sensibil nivelul de vibrații global, sunt detectabile în 
spectrul de frecvență; 

e o creştere a nivelului global de vibrații indică modificări funcţionale, dar nu dă 
nici o indicație asupra cauzei, cauzele fiind adesea relevate prin modificări 
însemnate ale unor componente din spectrul de frecvență. 

Analiza spectrului de frecvență se poate face cu filtre (fig. 3.3): 

e cu banda de lățime constantă; 

e cu banda de lățime procentual constantă. 

Amplitudine 


Latime de banda 
procentual consta 


ZA 


FJ Latime de banda constanta 


LLL 


ZZ 


VIATA IVI OVI IOD IPPD UR ULL LILLE CLHA 


Scara liniara de frecventa 


0,1 1 2 3 4 5 ê 7 8 9 10 
Frecventa relativa 


Fig. 3.3 

Recomandările de alegere a modalitatilor de analiză sunt destul de complexe şi 
depind într-o mare măsură nu numai de caracteristicile semnalului studiat, ci şi de 
performanțele aparaturii. 

Analiza de frecvență cu banda de filtrare constantă (3...1000 Hz) este de 
preferat în cazul semnalelor staționare periodice, cu un număr mare de componente 
armonice stabile în spectru sau în cazul studiului transmisiei vibratiilor, al producerii 
deteriorărilor prin oboseală sau uzură, cu toate că la frecvenţe mari volumul 
96 


Amplitudine 


Latime de banda constanta 


We, 


constanta 


Scara logaritmica 
de frecventa 
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Frecventa relativa 


Fig. 3.4 
rezultatelor obținute îngreunează interpretările; o recomandare generală indică banda 
de filtrare îngustă, cu lăţime constantă, concomitent cu o scară liniară de frecvenţe, 
pentru studiul vibratiilor, al cauzelor, al fenomenelor de rezonanță în vibrații. 

Analiza cu banda de lățime procentual-constantă fata de frecvență este 
indicată, în acelaşi timp cu scara de frecvenţă logaritmică (fig. 3.4), pentru 
fenomenele la care primele armonici sunt importante şi cu relativă instabilitate în 
frecvență datorită unor uşoare fluctuații de frecvenţă ale excitaţiei, turatiei etc. 

În cazul analizei de frecvenţă, cu filtre cu bandă cu lăţime constantă, în fiecare 
secundă se pot studia B’/8...B’/4 poziţii de filtrare succesive (B este lăţimea benzii in 
Hz). Reducerea timpului de analiză se poate realiza rotind cu viteză amplificată 
semnalul înregistrat. În felul acesta lăţimea filtrului creşte proporţional, ceea ce 
permite o viteză mai mare de baleiere a domeniului de frecvenţă şi deci un timp de 
analiză mai redus, asigurând în acelaşi timp aceeaşi rezoluție. 

Posibilităţi net superioare de reducere a timpului de analiză îl oferă analiza 
spectrală în timp real, care se preferă îndeosebi la semnalele nestationare in 
amplitudine sau frecvenţă. 

Analizoarele în timp real, cu compresie de timp şi filtrare digitală, după o 
conversie analog — digitală, înregistrează semnalul într-o memorie de tip digital. 

Memoriile sunt recirculate cu viteză mărită, cu o amplificare deci a 
frecvenţelor, în scopul analizei digitale (1, 1/3, 1/12 octavă). 

Amplificarea frecvenţelor, implicit posibilitatea de mărire a latimii benzii de 
filtrare în acest mod, are ca efect o importantă reducere a timpului necesar analizei. 

Acelaşi efect îl are şi filtrarea prin prelucrarea digitală a datelor din memorie 
sau dintr-o înregistrare continuă. În acest caz este de remarcat de asemenea că 
prelucrarea semnalului se poate realiza în mod continuu, prin înregistrarea continuă 
de semnale noi, odată cu îndepărtarea celor vechi. 

Filtrarea digitală este indicată pentru filtrarea cu banda de lăţime procentual 
constantă şi scară logaritmică în frecvenţă. 

Tehnica de prelucrare a datelor, prin transformarea rapidă Fourier (FFT — Fast 
Fourier Transform), a condus la dispozitive în care analiza unui fragment de semnal 
se realizează digital, concomitent, pentru toate componentele, desigur cu eficiență 
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sporită în timp şi în precizia datelor obținute, cu recomandare pentru banda de filtrare 
constantă şi scară liniară (fig. 3.3). 

Este de remarcat de asemenea că la analizoarele de tip digital menționate există 
posibilităţi de prelucrare la intervale şi durate date de timp a unui număr prestabilit, în 
funcție de precizia dorită, de fragmente de semnal care sunt mediate şi ulterior 
analizate sau prelucrate pentru determinarea spectrului, a funcțiilor de corelaţie etc. 

Prelucrarea datelor în acest mod permite şi efectuarea analizelor mai dificile în 
domeniul de amplitudine sau de timp, analize statistice etc. 

În efectuarea analizei într-o modalitate sau alta intervin o multitudine de 
parametrii specifici care depind fie de caracteristicile generale ale semnalului, fie de 
aparatura de analiză sau înregistrare utilizată. 


3.2.2. Analiza în domeniul timp 


Analiza în domeniul frecvență, deşi foarte eficientă, nu reprezintă un 
instrument universal capabil să furnizeze un răspuns despre starea maşinilor şi 
utilajelor în orice condiţii. În cazul unor excitatii prin şoc, sau având caracter 
impulsiv, răspunsul sistemului va fi format din componente corespunzătoare 
frecvenţelor proprii ale structurii. În astfel de situaţii defectele vor modifica mai puţin 
spectrul de frecvențe al vibratiilor sau zgomotului, dar mult mai probabil vor 
determina modificări sesizabile cât priveşte evoluția semnalului în domeniul timp. 

Cea mai simplă modalitate de analiză în domeniul timp este medierea în timp şi 
exprimarea corespunzătoare a rezultatelor fie ca mărimi globale fie în spectre de 
frecvenţă. Înregistrarea evoluţiei în timp a semnalului, implicit reținerea valorii 
maxime, constituie o altă metodă de analiză, iar compresia de timp oferă posibilități 
net sporite, în special la înregistrarea în memorie de tip digital. 

Dispozitivele recente efectuează, în timp real, concomitent analiza în domeniul 
timp şi frecvenţă. 

În vederea reducerii sau chiar eliminării componentelor nedorite, se poate 
realiza o operație de mediere în domeniul timp, înaintea efectuării analizei în 
domeniul frecvenţă. 

Analiza semnalului în domeniul timp se constituie ca o modalitate principală 
de studiu pentru semnale nestationare tranzitorii şi chiar staționare aleatorii în ce 
priveşte punerea în evidență a unor frecvenţe dominante. 


3.2.3. Analiza în domeniul amplitudine 


În marea majoritate a cazurilor există un mod tipic de evoluţie în timp a 
deteriorărilor cauzate prin fenomene de uzare. Iniţial se manifestă defecte locale, 
singulare, care generează excitatii cu caracter impulsiv, de şoc, a căror frecvență 
creşte în timp şi care determină apariția unor vârfuri ascuţite în răspunsul structurii. 

Distribuţia amplitudinilor globale sau filtrate într-un interval de timp 
determinat, constituie o soluție simplă de analiză a semnalului în domeniul 
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amplitudine. Dispozitive adecvate permit prelucrarea rezultatelor în vederea trasării 
de histograme sau curbe de distribuţie. 

Prelucrarea digitală complexă a semnalului, în scheme perfecționate, oferă 
direct distribuții de probabilitate simple sau cumulate procentual, care simplifică 
considerabil interpretarea. 


3.2.4. Analiza prin funcţia de autocorelatie 


Introducerea unor tehnologii superioare pentru prelucrarea datelor pe baza 
algoritmului FFT a permis perfecţionarea metodelor de analiză existente, precum şi 
introducerea unor metode noi, dintre care cele mai utilizate sunt: analiza prin funcția 
de autocorelatie şi analiza CEPSTRUM. 

Analiza prin funcția de autocorelatie în domeniul timp indică măsura în care 
un semnal x(t) se corelează cu acelaşi semnal deplasat în timp, fiind definită prin 


relația: 
T 


Y(t) = in f x(t)-x(t + r)dt 
To 

Reprezentarea grafică a funcției de autocorelatie, în funcție de deplasarea q, 
formează corelograma procesului vibratoriu, a cărei formă furnizează unele indicaţii 
asupra conţinutului în frecvenţe. Corelograma admite pentru t = 0 un maxim, cu atât 
mai pronunţat, cu cât conținutul în frecvenţe înalte este mai bogat. 


wt) y(t) 


WT) 


Fig. 3.5 
a) La limita, pentru un proces aleatoriu stationar ideal (zgomot alb), corelograma 
are aspectul din (fig. 3.5.a); 
b) proces aleatoriu de banda larga (fig. 3.5.b); 
c) proces aleatoriu de bandă îngustă (fig. 3.5.c). 
Din punct de vedere practic, aparatura care permite obtinerea functiei de 
autocorelatie foloseste tehnica FFT pentru transferul datelor din domeniul timp in 
domeniul frecvență şi apoi din nou in domeniul timp. 


ou... 


ecourilor etc. 
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3.2.5. Analiza Cepstrum 


Cuvântul CEPSTRUM a fost obținut prin anagramarea cuvântului 
SPECTRUM, întrucât inițial analiza CEPSTRUM a fost definită ca o analiză a 
spectrului de putere, al logaritmului spectrului de putere al semnalului din domeniul 
timp. Dacă se notează cu X (f) transformata directa Fourier a unei funcţii de timp x(t), 


spectrul de putere S, (f) este dat de relația: 
2 


S.(f) =|X(£) | =x] | = 


f x(t)e "dt 


lar CEPSTRUMUL C, (1) este reprezentat prin relația: 
2 


C, (1) =|S{InfS, ®©] = fins, (fe2*at 


Ulterior, pentru analiza CEPSTRUM s-a impus o nouă definiție bazată pe 
utilizarea transformatei Fourier inverse asupra logaritmului spectrului de putere: 


C, (1) = 3 "Ins, (f)] = [Ins (fe df 
Variabila independentă t a CEPSTRUMULUI are dimensiuni fizice de timp şi 
are denumirea de cvefrenta. 
Efectuarea analizei CEPSTRUM presupune procesarea semnalului x(t) după 
etapele indicate în figura 3.6, folosind analizoare dinamice de spectru, bazate pe 
tehnica FFT, cuplate cu un calculator numeric. 


0 | | kOl L skO Hinko Isko = cC) 


Fig. 3.6 

Spre deosebire de spectrul de frecvențe, CEPSTRUMUL este mai putin 
sensibil la caracteristicile dinamice ale structurii care influenţează relația raspuns— 
excitație. La aceeaşi excitație, spectrul de frecvenţe depinde mult de punctul în care 
se montează traductorul pe structură, în timp ce CEPSTRUMUL este mai puţin 
sensibil la modificarea punctului de măsură. 

Forma spectrului de frecvenţe poate fi de asemenea modificată considerabil de 
schimbările de fază introduse în procesul de propagare a semnalului. 

Un alt avantaj important al analizei CEPSTRUM rezidă în faptul că toate 
benzile laterale, ale unei frecvențe din spectru, sunt grupate în CEPSTRUM, în 
principal, într-o singură linie, numită ramonică, care conține informaţii semnificative 
privind înălțimea medie a benzilor laterale. 

După identificarea în CEPSTRUM a unei serii de ramonice, în general, este 
suficient să se determine numai prima şi să se neglijeze cele de ordin superior. 

Capacitatea analizei CEPSTRUM de a detecta unele periodicitati ascunse din 
spectru oferă anumite avantaje în problemele practice de diagnosticare a defectelor. 
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În fig. 3.7.a. este prezentat spectrul de frecvenţe cu 400 linii obţinut prin 
analiza în domeniul 3,5kHz + 13,5kHz a semnalului obţinut de la o cutie de viteze, în 
care se evidențiază uşor prezenţa primelor trei armonice ale frecvenței de angrenare, 
f=4,3kHz, dar fără a putea fi evidenţiate cu claritate benzile laterale. 

CEPSTRUMUL realizat pe baza acestui semnal şi prezentat în fig. 3.7.b. indică 
ca importante numai componentele de 85 Hz şi 50 Hz corespunzătoare vitezelor de 
rotaţie a arborelui, toate componentele semnificative din CEPSTRUM fiind ramonici 
ale uneia dintre aceste două frecvenţe. 

Se constată experimental că un număr mare de factori (raportul semnal/ 
zgomot, lăţimea de bandă a filtrelor, factorul de formă al filtrelor, distanţa dintre 
benzile laterale etc.) influenţează valorile CEPSTRUM şi de aceea trebuie să se 
compare numai analize CEPSTRUM obţinute în condiții identice. 

Avantajul analizei CEPSTRUM, în comparaţie cu analiza în frecvență 
obişnuită, rezidă în sensibilitatea sporită a acesteia şi simplificarea interpretării 
rezultatelor experimentale, întrucât în CEPSTRUM vârfurile periodice din spectrul de 
frecvenţe sunt cumulate. 


3.2.6. Funcţia de răspuns în frecvență 


Funcția de răspuns în frecvență H(f), numită şi funcția de transfer, este definită 
ca un raport între transformatele Fourier directe ale răspunsului x(t) şi excitatiei f(t) 
ale unui sistem mecanic: 
sko] 


Ie] 
Dintre aplicațiile funcției de răspuns în frecvenţă se menţionează: 

e determinarea caracteristicilor sistemului mecanic; 

e determinarea impedantei mecanice, când excitatia f(t) este o forță, iar răspunsul 
x(t) o viteză; 

e studii privind efectul diverselor excitatii asupra unui sistem mecanic. 


H(f) = 


3.2.7. Metoda analizei modale 


O structură mecanică reală, alcătuită dintr-o conexiune de elemente continue, 
poate fi dinamic simulată printr-un sistem cu un număr finit de grade de libertate. 
Precizia simulării depinde de valoare acceptată pentru numărul gradelor de 
libertate. Mişcarea sistemelor cu număr finit de grade de libertate este descrisă de un 
sistem de ecuaţii diferențiale de ordinul doi, care se poate scrie sub forma matriceală: 


[m]: (+ [e]: tx} +k] tx} = £) 

Metodele experimentale ale analizei modale urmăresc determinarea 
caracteristicilor dinamice ale structurilor mecanice, respectiv aprecierea matricelor 
masei [m], de amortizare [c] şi de rigiditate [k]. Deoarece aceste matrici nu pot fi 
măsurate direct, în tehnica experimentală a analizei modale, caracteristicile dinamice 
sunt deduse utilizând alte mărimi, cum ar fi: pulsațiile proprii ale structurii, 
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amortizările din sistem şi forma modurilor proprii de vibrație, care la rândul lor pot fi 
apreciate folosind funcția de răspuns în frecventă. 

Un experiment de analiză modală necesită parcurgerea următoarelor etape: 

e stabilirea tehnicii de excitare a structurii; 

e stabilirea modului de extragere a datelor şi de prezentare a acestora; 

e analiza datelor experimentale şi extragerea caracteristicilor dinamice necesare 
construirii unui model modal util în aplicațiile ulterioare. 

În funcţie de valoarea frecvenţei, excitatia poate fi : 

e la frecvenţe cu valori fixe; 
e cu excitație sinusoidală; 
e cu excitație cu bandă largă de frecvenţă. 
După numărul punctelor de excitație, excitatia poate fi: 
e într-un singur punct (cu un singur excitator); 
e în mai multe puncte (cu mai multe excitatoare). 

Studiul experimental al vibratiilor forțate ale structurilor mecanice la o 
excitație sinusoidală urmăreşte: 

e identificarea proprietăților specifice ale structurii mecanice (coeficienți de 
amortizare, constante elastice etc.) 

e identificarea pulsatiilor proprii şi a modurilor proprii de vibrații; 

e stabilirea unui model matematic, al structurii mecanice, în scopul unei analiza 
ulterioare prin simulare; 

e verificarea studiilor teoretice privind transmiterea vibratiilor în structurile 
mecanice. 

Realizarea unui model matematic optim al structurilor mecanice şi 
determinarea parametrilor dinamici ai acestora, permite aprecierea comportării 
dinamice a acestora încă din faza de proiectare şi deci realizarea de modificări 
structurale în scopul atenuării vibratiilor şi zgomotului structural. 

Răspunsul structurii mecanice, pentru diverse valori ale excitatiei, se 
înregistrează grafic, obținând diagrama amplitudine-frecventa din care rezultă: 

e valorile frecvenţelor proprii, care coincid aproximativ cu valorile frecvenţelor 
pentru care diagrama amplitudine-frecventa prezintă vârfuri; 
e valoarea amortizării corespunzătoare fiecărui mod propriu de vibrație. 


Analiza modală cu excitatia într-un punct 

În cazul tehnicilor de analiză cu excitație într-un punct, structura mecanică este 
excitata în punctul i cu o forță sinusoidala f; = F; sin œt, iar răspunsul este măsurat în 
punctul j (fig. 3.8). Datorită manifestării fenomenelor de rezonanță, pe frecvențele 
proprii ale structurii mecanice, puterea necesară pentru menţinerea forței de excitație 
la un nivel constant este funcție de frecvenţă, fapt ce implică intercalarea unei bucle 
de reacție pentru menţinerea forței de excitație constantă. Răspunsul structurii este 
prezentat sub diverse forme: deplasări, viteze sau acceleratii. 
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Cunoscând experimental valoarea excitatiei şi valoarea răspunsului, pentru 
diverse valori ale frecvenței de excitație, se calculează valoarea receptantei (raportul 
deplasare/forta) aji ca o mărime complexă; 

Oji= (ji )R+UOji)I 
care se reprezintă grafic, obținând diagrama amplitudine-pulsatie sau diagrama 
Nyquist. 

Din analiza diagramelor se extrag in primul rand valorile pulsatiilor proprii, iar 

în al doilea rând, parametrii modali cu care se pot calcula matricele [m], [k], [c]. 


Accelerometru 


Traductor; Preamplificator 


de forta 


os și 
Amplificator Excitator 
de putere de control 


Inregistrator 


Fig. 3.8 

Reprezentând dependența receptantei cu pulsatia se obține o variație cu o serie 
de maxime la pulsatii foarte apropiate de pulsatiile proprii ale sistemului. 

Atunci cand pulsatiile proprii ale sistemului cu mai multe grade de libertate 
sunt relativ depărtate, fiecare maxim poate fi apreciat ca răspunsul la rezonanţă al 
unui sistem cu un singur grad de libertate. 

Rezultă că în cadrul acestei metode, valorile pulsatiilor proprii sunt identificate 
cu pulsatiile pentru care se realizează vârfuri în diagrama amplitudine -frecventa. 

În cazul acestei metode, este necesară repetarea măsurărilor în suficient de 
multe puncte, pentru a avea certitudinea că odată cu modificarea lentă pentru fiecare 
punct al frecvenţei, toate modurile proprii s-au manifestat în curbele de răspuns. 

Atunci când amortizarile din sistem cuplează modurile proprii de vibrații, sau 
modurile proprii se suprapun, valorile teoretice ale pulsatiilor proprii sunt uşor 
diferite de valorile extrase din diagrama răspunsului. 

A doua informaţie ce poate fi extrasă din curba de răspuns în frecvenţă este 
valoarea amortizării corespunzătoare fiecărui mod propriu de vibraţie, amortizare 
care determină de fapt mărimea vârfului de rezonanță. Fractiunea de amortizare 
critică C, se poate aprecia prin metoda punctelor de semiputere: 
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C= i afi x f, -f 

: 2f? f, 
unde f, este frecvența proprie a modului propriu, 
iar fı şi fọ sunt frecvențele la care amplitudinea 


mişcării este redusă cu V2 în raport cu valoarea 
maximă la rezonanţă (fig. 3.9). 

Constanta elastică k, se determină pe baza 
valorii receptantei la rezonanță: 


1 
aee 
Gi ji (@,) 
ee : k, 
după care se determină masa modală cu relația: m, = — 


0 


r 

Răspunsul unei structuri mecanice, considerate ca un sistem liniar, poate fi 
determinat pe baza principiului suprapunerii efectelor, având răspunsurile structurii în 
modurile proprii, considerând că în fiecare mod propriu sistemul răspunde ca un 
sistem liniar cu un grad de libertate. 

Totuşi, ca urmare a contribuției introduse de modurile proprii nerezonante, 
răspunsul sistemului cu mai multe grade de libertate este diferit de răspunsul la 
rezonanță al sistemului cu un grad de libertate. Modificarea formei curbei răspunsului 
ca rezultat al manifestării modurilor nerezonante determină erori în estimarea 
amortizărilor. Pentru a excita un mod propriu de vibrație, excitatia trebuie să fie 
realizată cu mai multe forțe, având o anumită distribuție în cadrul sistemului cu mai 
multe grade de libertate. 


3.3. Tehnica de analiză în frecvență a semnalului vibroacustic 


Analiza în frecvență urmăreşte descompunerea unui semnal complex în 
componente armonice, obținând spectrul de frecventă al semnalului. 

Spectrul de frecvență al vibratiilor şi zgomotelor este utilizat la controlul, 
diagnosticarea şi monitorizarea stării de funcționare a maşinilor. 

Analiza în domeniul frecventă se realizează, clasic, prin trecerea semnalului de 
analizat printr-un sistem care conține următoarele blocuri funcționale (fig. 3.10): 

e preamplificator de intrare; 

filtru de bandă; 
detector; 
e înregistrator sau display. 


de intrare | intrare Display 


Fig. 3.10 
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Aparatele care realizează analiza de frecvenţă se numesc, uzual, analizoare. 
Analiza în domeniul frecvenţei se poate clasifica astfel: 
e analiza de frecvenţă cu filtre; 
-cu lățime de bandă constantă; 
-cu lățime de bandă procentual constantă; 
e analiza de frecvență succesivă: 
- în trepte; 
- continuă; 
e analiza de frecvenţă în timp real (REAL TIME); 
- cu filtre de tip analog în paralel; 
- cu filtre de tip digital; 
e analiza Fourier (FAST FOURIER TRANSFORM , FFT). 
Pentru realizarea analizei de frecvenţă trebuie îndeplinite următoarele condiții 
generale: 
e domeniul de frecvenţă analizat trebuie să acopere domeniul de frecvență al 
fenomenului studiat; 
e puterea de rezoluţie a filtrării trebuie să fie cit mai ridicată; 
e timpul necesar analizei trebuie să fie cît mai redus; 
Alegerea modalitatilor de analiză se realizează în funcție de caracteristicile 
semnalului studiat şi de performanţele aparaturii. 


3.3.1. Analizoare analogice 


Filtru de bandă are rolul de a separa componentele spectrale. Caracteristicile 
importante ale unui filtru de bandă sunt: frecvenţa centrală fo, lăţimea de bandă B şi 
selectivitatea (fig. 3.11). 

Lăţimea de bandă furnizează indicaţii privind capacitatea filtrului de a separa 
componente spectrale de frecvenţe apropiate. 
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Fig. 3.11 
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Selectivitatea indică capacitatea filtrului de a separa componente de niveluri 
diferite. Pentru aprecierea selectivitati filtrelor cu lățime de bandă procentual 
constantă, care au o caracteristică simetrică pe scara logaritmică a frecvenţelor, se 
utilizează adesea parametrul selectivitate la o octavă, care ne dă atenuarea 
caracteristicii filtrului pe o octavă. De la aplicarea la intrarea unui filtru a unui semnal 
sinusoidal, având frecvenţa în interiorul benzii de trecere a filtrului, şi până la 
realizarea semnalului la ieşire, la aceeaşi valoare finală a amplitudini, este necesar un 
timp Tr, numit timp de răspuns (fig. 3.12). 

Semnal 


de intrare 
in filtru 


0 


= 


Fig. 3.12 
Între lăţimea de bandă a filtrului B şi timpul de răspuns Tp, se poate scrie 
relaţia: B-T, ~1, utilizabilă direct pentru filtre cu lăţime de bandă constantă. 


= 


Pentru filtrele cu latime de banda procentual constanta, este folosita relatia: 


; B ua : 2% 
b-n, %1 incare b =— este lăţimea procentuală de bandă, iar np =f) - Te este 
0 
numărul de perioade ale frecvenţei centrale f, în timpul T, . 


Rezultă că timpul de măsurare cu un filtru de bandă de lățime B trebuie să fie 
minimum 1/B. 

Detectorul are rolul de a evalua puterea medie conținută în semnalul alternativ 
furnizat la ieşirea filtrului. 

În acest scop, detectorul conţine un prim etaj de ridicare la pătrat a semnalului, 
pentru a obţine o mărime proporțională cu energia instantanee, urmat de un etaj de 
mediere pentru a furniza valoarea medie pătratică pe o anumită perioada T4. 

Înregistratorul. În cazul înregistrării în curent continuu, semnalul este primit 
de la un detector analogic şi se poate stabili întotdeauna o viteză de scriere suficient 
de mare care să permită înregistrarea la viteze permise de detector. 

În cazul înregistrării în curent alternativ semnalul este primit direct de la filtru, 
procesul de ridicare la pătrat şi de mediere realizându-se în înregistrator. 

Analizoarele analogice pot fi: 

e cu filtre discrete; 
e cu filtru acordabil; 
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e paralele în timp real; 
e cucompresia timpului. 


3.3.2.Analizorul cu filtre discrete 


Semnalul de la traductorul de vibrații este condiționat de un preamplificator şi 
aplicat unui grup de N filtre, ale căror benzi de frecvenţă sunt alese astfel încât să 
acopere tot domeniul de frecvenţă dorit. 

Detectorul este conectat succesiv la ieşirea fiecărui filtru, pentru măsurarea 
puterii semnalului pe fiecare bandă de frecvenţă (fig. 3.13). 


Amplificator 
de iesire 


Intrare | Amplificator 
de intrare 


Fig. 3.13 
Viteza de baleiere a filtrelor poate fi controlată şi sincronizată cu viteza unui 
înregistrator de nivel care înregistrează spectrul. Din considerente economice 
numărul filtrelor într-un astfel de analizor este limitat. 


3.3.3. Analizorul cu filtru acordabil 


Acest analizor are un singur filtru cu frecvență centrală reglabilă, care poate fi 
baleiat, pe întreg domeniul de frecvenţe utilizat (fig. 3.14). 

Filtru acordabil poate fi realizat atât cu lățime de bandă constantă, cit şi cu 
lățime de bandă procentual constantă. 

Întrucât timpul de răspuns al unui filtru este cu atât mai mare cu cât lățimea de 
bandă este mai mică, viteza de baleiere trebuie corelată cu lățimea de bandă. 


Intrare| Amplificator Filtru Amplificator 
p : Detector ia 
de intrare acordabil de iesire 


Fig. 3.14 
Analizoarele cu filtre discrete sau cele cu filtru acordabil, pot analiza numai 
semnale staţionare. În acest scop semnalul trebuie înregistrat pe o buclă de bandă 
magnetică sau într-o memorie numerică. 


3.3.4. Analizorul paralel în timp real 
Acesta obține întregul spectru de frecvenţe în paralel, de la acelaşi semnal de intrare. 


Analizoarele paralele, în timp real, permit obținerea mult mai rapidă a spectrului, 
fiind însă mai scumpe şi cu rezoluție limitată. 
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Fig. 3.15 


3.3.5. Analizorul cu compresia timpului 


Timpul necesar realizării analizei în frecvență este limitat inferior de timpul de 
răspuns al filtrului, care este legat de lățimea de bandă. Mărirea vitezei de analiză se 
poate realiza prin creşterea lăţimii de banda B, ceea ce ar implica o micşorare a 
rezoluţiei analizorului. Pentru a menţine aceeaşi rezoluție se poate realiza o 
înregistrare a semnalului la o viteză, după care, în scopul analizei, se redă semnalul 
cu o viteză de M ori mai mare, ceea ce face ca toate frecvențele să fie mărite de M 
ori. In felul acesta se obține aceeaşi rezoluţie, cu un filtru cu lățimea de bandă de M 
ori mai mare, şi deci un timp de analiză de M ori mai mic. O modalitate simplă de 
realizare a compresiei timpului este de a înregistra semnalul pe buclă de bandă 
magnetică (utilizând un magnetofon cu modulație în frecvenţă) la o viteză mai mică, 
iar redarea să fie la o viteză mai mare, obținându-se un factor maxim de accelerare 
M=10. Utilizarea unei memorii numerice pentru înregistrarea semnalului permite 
însă, cu multă uşurinţă, creşterea vitezei de mii de ori. 

Aceste analizoare nu pot realiza analiza în timp real. 


3.3.6. Analizorul cu filtre numerice 


Un filtru numeric este un bloc de calcul numeric, care primeşte la intrare o 
secvenţă de valori numerice (formată obişnuit din eşantioane din semnalul obținut de 
la un traductor în mod continuu), execută o serie de operații numerice asupra fiecării 
valori de intrare şi furnizează, la ieşire, câte un eşantion, pentru fiecare eşantion 
primit la intrare. 

Analizoarele in timp real cu filtre numerice sunt construite pentru lățimi de 
bandă de 1/3 octava (~ 23%), deci cu lăţime de bandă procentual constantă şi sunt 
destinate atât pentru controlul cât şi pentru diagnosticarea şi monitorizarea maşinilor 
în funcționare. Sunt utilizate de asemenea la măsurarea şi analiza zgomotului. 


3.3.7. Analizorul FFT 


Trecerea semnalului din domeniul timp în domeniul frecvenţă şi invers, se 
poate realiza cu ajutorul transformatei Fourier: 


X(Ð= 3(x(t)) ={ x(t)-e "dt 
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x(=3 (X(f) = [X(e""at 


In cazul semnalelor periodice, trecerea in domeniul frecvente se poate realiza 
prin descompunerea in serie Fourier, in procesul de transformare fiind necesara 
numai o perioada a semnalului. 


bse, et - x(t) - 
Un semnal continuu şi periodic, în N, A 
domeniul timpului, este transformat într-un Asg | ae 
spectru discret in domeniul frecvență (fig. 3.16). eho ° T hp 
IX) 
X(f) == |x(De "de 1 PET 
Ts 
=T 4 i 
k=+00 : 3 
x(t) = FXE) Fig. 3.16 
k=—0 


Un semnal discret, aperiodic, va genera 
un spectru continuu (fig. 3.17). 


x()= x(t, Je 


n=—00 (i r N 

1 È ; \ | FA 
x(t)= = fa (Dede O 

fe eee) a 
Se evidențiază astfel simetria între Fig. 3.17 


domeniile timp şi frecvenţă a transformatelor 
Fourier, periodicitatea într-un domeniu determinând o evoluție continuă în celălalt 
domeniu. Dacă semnalul în domeniul timp este discret şi periodic, spectrul obținut în 
domeniul frecvență va fi de asemenea discret şi periodic (fig. 3.18). 
Dacă în domeniul timp semnalul este descris prin N eşantioane într-o perioadă, 
în domeniul frecvență spectrul va conține de asemenea N eşantioane. 


1 N- oe 
X(f)= —) x(t, Je N 
N k=0 


N- fifa 
x(t)= > X(f Je N 
k=0 


Transformata discretă Fourier se pretează 
la o evaluare directă prin metode numerice, 
utilizând avantajele tehnicii de calcul numeric. 

În anul 1965 a fost elaborat un algoritm de calcul 
rapid al transformatei discrete Fourier (F.F.T.). Fig. 3.18 

Deoarece semnalul generat de traductor are o variație continuă, este necesară 
trecerea semnalului printr-un bloc de eşantionare, care conţine şi un convertor 
analog-digital (fig. 3.19). 
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Intrare i Procesor FFT Display 


Fig. 3.19 

Algoritmul FFT consideră o înregistrare din domeniul timp ca un bloc format 
din N eşantioane egal distantate, pe care le transformă într-un bloc de N eşantioane 
egal distantate în domeniul frecvenţă. Toate eşantioanele din domeniul timpului sunt 
necesare pentru calculul fiecărei linii din domeniul frecvență. 

Frecvența cea mai joasă ce poate fi evidențiată de analiza FFT este 
determinată de lungimea înregistrării în domeniul timpului. 

Frecvența maximă ce poate fi evidențiată este: 


unde: Tgr- durata înregistrării; N- numărul de esantioane care este fixat prin procesul 
de implementare al algoritmului FFT (uzual N = 1024) 

Modificarea valorii pentru fmax se realizează prin schimbarea duratei 
înregistrării. Calculele necesare efectuării algoritmului FFT necesită un timp finit, 
funcție de numărul de eşantioane N, dar şi de viteza procesorului utilizat. 

Dacă acest timp de calcul Trp; < Ta atunci analiza se numeşte analiza in timp 
real. Frecvența pentru care Tp devine egal cu Trpy determină lățimea de banda 
analizata in timp real. Analizoarele de frecventa ce folosesc tehnica FFT fac parte din 
categoria analizoarelor in timp real, putând furniza, practic instantaneu, o 
reprezentare grafica a spectrului pe un display incorporat, spectru care este continuu 
reactualizat. 

Viteza de măsurare a analizorului FFT este determinată de rezoluția măsurării 
şi de timpul de calcul necesar transformării. 

Rezoluţia în frecvenţă a analizorului FFT este determinată de numărul de linii 
spectrale şi de disponibilitatea de a realiza “Zoom FFT”. Majoritatea analizoarelor 
FFT actuale oferă 400 componente reale în domeniul frecvență. 

Domeniul dinamic apreciază capacitatea aparatului de a analiza semnale cu 
amplitudine mică în prezența unor semnale cu amplitudine mare. 

Utilizare unei scări logaritmice pentru amplitudine permite reprezentarea 

simultană a unor componente care au raportul amplitudinilor mai mare de 1000. 

Medierea numerică urmăreşte atât creşterea preciziei măsurării, atunci când 
componentele spectrului au amplitudini variabile, cât şi curățirea de componente 
parazite introduse de nivelul ridicat al zgomotului de fond sau de vibraţiile generate 
de maşinile vecine. 

Eliminarea zgomotului şi a altor componente parazite, se poate realiza prin 
mediere sincronă, care impune existența unui trigger sincronizat cu maşina de la care 
se culege semnalul, ceea ce permite obţinerea în domeniul timp a mai multor 
secvențe de semnal, sincronizate, care sunt mediate înainte de realizarea 
transformării. Prin mediere, semnalele parazite, nesincronizate, vor fi atenuate mult, 
sau chiar anulate. 
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Memorarea valorilor de varf, pentru fiecare frecvenţă, la un număr de secvenţe 
din domeniul timpului, permite urmărirea evoluţiei în timp a acestora, ceea ce este 
util în cazul încadrării analizorului dinamic într-un sistem de monitorizare, valorile de 
vârf evidențiind schimbările de sarcină sau de viteză. 

Analizorul dinamic are interfaţă standard pentru conectarea la înregistratorul 
numeric sau echipamentul de calcul, ceea ce creează multiple posibilități de stocare 
automată a datelor de analiză. 

Pentru monitorizarea stării maşinilor pot fi preferate analizoarele în timp real 
cu lățime de bandă procentual constantă, cu utilizarea unei scări logaritmice pentru 
frecvenţă, iar pentru diagnoza deteriorării se vor prefera analizoarele cu lățime de 
bandă constantă pe scara liniară în frecvenţă. 

Când se urmăreşte realizarea unui control de calitate, prin monitorizarea 
spectrului, este suficientă efectuarea analizei pe un domeniu limitat de frecvențe, şi 
este preferată analiza cu lăţime de bandă constantă. 


3.3.8. Analiza Zoom FFT 


Atunci când se doreşte o rezoluţie mare pe o porţiune limitată de spectru, se 


foloseşte asa numita analiză Zoom FFT. 
Domeniul de interes, cuprins între frecvențele AdB 


fi şi f> se selectează mutând originea pentru domeniul | 
de frecvenţă la valoarea f}, concomitent cu trecerea 
semnalului printr-un filtru numeric trece jos, pentru 
eliminarea tuturor componentelor, cu excepția benzii 


. A s af, f ene ER foy 
cuprinse între fı şi f> (fig. 3.20). pe 300 linii 
Tehnica Zoom FFT este utilă pentru analiza ce Sane Soe 


unor semnale modulate cu o frecventa joasa (semnale 

generate de de vibraţiile roților dințate, rulmenti), 

analiza semnalelor care conţin un număr mare de 

armonici, pentru separarea unor rezonanțe cu 

frecvenţe foarte apropiate etc. f, £ 
Fig. 3.20 


3.4. Instrumentatia virtuală pentru măsurarea şi analiza semnalului 
vibroacustic 


3.4.1. Consideraţii generale 


Dezvoltarea tehnicii de măsurare a vibratiilor şi zgomotului, precum şi 
dezvoltarea tehnicilor de procesare a semnalului, au permis importante perfectionari 
ale sistemelor de măsurare şi analiză, care au determinat o creştere a preciziei şi o 
simplificare a metodelor pentru controlul vibroacustic al sistemelor mecanice. 


Introducerea în schema de măsurare a unui calculator cu echipamente 
periferice, permite prelucrarea automată a semnalului, realizându-se o reducere 
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substanțială a timpului necesar controlului vibroacustic, o precizie ridicată, 
posibilități multiple de comparaţie a rezultatelor în vederea optimizării sistemului 
mecanic, în legătură cu comportarea vibroacustică. 

Cu ajutorul plăcilor de achiziţie de date, fluxul de date numerice sau analogice, 
provenite de la traductorii de vibrații sau zgomot, poate fi prelucrat sau analizat. 

Prelucrarea datelor numerice sau analogice prin intermediul limbajului de 
programare, permite crearea sau simularea unor aparate de măsurare şi analiză 
(instrumente virtuale). Principalul avantaj al instrumentelor virtuale de măsurare şi 
analiză constă în flexibilitatea acestora fata de instrumentele clasice, putând fi foarte 
uşor transformate prin programare. 

Interfața unui instrument virtual conţine diverse dispozitive şi aparate de 
măsură şi analiza într-o formă grafică, asemănătoare aparatelor şi dispozitivelor 
clasice reale. Un instrument virtual este un modul de program realizat sub formă 
grafică, astfel încât acesta să se apropie foarte mult de instrumentele fizice similare. 

Un program performant care permite realizarea instrumentatiei virtuale este 
programul LabVIEW. Programarea unei aplicaţii LabVIEW se face pe principiul 
fluxului de date, instrumentul virtual fiind în realitate un modul de program, care 
poate fi realizat şi executat independent, sau poate fi inclus într-o altă aplicație. 


3.4.2. Prelucrarea numerică a semnalelor vibroacustice 


Un sistem de prelucrare a semnalelor este un sistem care prin structura sa este 
capabil să preia o serie de informaţii din exterior, să realizeze o transformare a 
acestora după o serie de reguli bine stabilite şi să ofere la exterior un rezultat 
(răspunsul sistemului) dependent de informaţia primită la intrare şi de structura 
internă a sistemului. 

Semnalul este o mărime măsurabilă, cu o anumită variaţie în timp. După natura 
mărimii, semnalele pot fi electrice, electromagnetice, optice, mecanice etc. 

Semnalul analogic este un semnal a cărui variație în timp este continuă. 

În natură marea majoritate a semnalelor sunt analogice. 

Semnalul discret se caracterizează prin aceia că are valori nenule la momente 
discrete de timp, iar în afara acestor momente are valoare nulă. 

Semnalul numeric este un semnal reprezentat ca o înşiruire de numere ce indică 
valoarea semnalului la un moment dat. 

Sistemul numeric este un sistem în care informația este transmisă şi prelucrată 
în totalitate sau în cea mai mare parte sub formă de semnale numerice. 

Ținând cont de faptul că, în marea majoritate a cazurilor, în procesele ce au loc 
în instalaţiile industriale, în aparate electrice şi electronice sau în alte procese ce se 
doreşte a fi urmărite, semnalele sunt sub formă analogică, se pune problema 
transformării acestora în semnale numerice, pentru a putea fi prelucrate ulterior cu 
sisteme numerice de calcul. Această conversie se realizează cu circuite speciale, 
numite convertoare analog — numerice (CAN). 

Pentru obținerea semnalului numeric, dintr-un semnal analogic, trebuiesc 
realizate trei operaţii de bază: 
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e eşantionarea semnalului; 
e cuantizarea (evaluarea semnalului eşantionat); 
e codarea (transformarea semnalului cuantificat în coduri numerice). 

Eşantionarea constă în transformarea semnalului continuu de intrare x(t) într- 
un semnal discret x(nT), adică într-o succesiune de impulsuri ce se succed cu o 
frecvență constantă în timp şi care au ca amplitudine valoarea semnalului analogic de 
intrare, la momentele de timp respective. 

Durata impulsurilor este foarte mică (teoretic zero), iar în intervalul de timp 
dintre două impulsuri succesive, valoarea semnalului eşantionat este nulă. 

Pentru a obţine un semnal eşantionat este necesar ca în circuitul prin care 
circulă semnalul x(t) să se introducă un modul de eşantionare. 

Principial, un modul de eşantionare poate fi considerat ca un întrerupător 
normal deschis, care se închide pentru o perioadă foarte scurtă de timp, la momentele 
t=nT, permiţând astfel semnalului de intrare să treacă la ieşire, după care revine în 
poziţia deschis. 

După comutator se obţine semnalul eşantionat: 
xX .(t)={x(nT)} 
x(t) 


xe(t) 


x(t) - x(t) 


t Kt 


T 2T 3T 4T 5T T 2T 3T 4T 5T 
Fig. 3.22 

Valorile x(nT) reprezintă eşantioanele prin care este reprezentat semnalul 
x(t). Semnalul x (t) din fig. 3.22 este idealizat, deoarece în realitate comutatorul 
rămâne închis un interval mic, dar finit At , astfel că impulsurile sunt de durată finită. 

Eşantionarea prezentată in figura 3.22 este periodică, deoarece K, este 
acționat periodic. 

Intervalul de timp T reprezintă perioada de eşantionare, iar frecvența de 
eşantionare este dată de relația f=1/T, iar m=2nf se numeşte pulsatia de 
eşantionare. Semnalul eşantionat este un semnal discretizat în timp. 

Acesta poate fi reprezentat ca o funcție de variabilă nT sau, raportând acest 
termen la T, ca o funcție de variabilă numerică n. 

Deci eşantionarea periodică a unui semnal analogic constă în construirea 
secventei de valori x(t) ={x(nT)}. 

Modelul de studiu al eşantionării este prezentat în fig. 3.23 

Conform acestui model putem scrie: x,(t)=x(t)-6,(t) 


Ținând cont de faptul că: 5,(t) = Sat —nT) 


n=—00 
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Fig. 3.23 


ér(t) or(t) 
t 
-3T -2T-T ë T 2T 3T -3T-2T-T 9 T 27 
Fig. 3.24 
Rezultă: X,(t)= J x(nT)-8(t—nT) 


nN=—00 


În relaţiile anterioare funcţia 5(t) se numeşte funcţie impuls Dirac. 

Funcția 6,(t) se numeşte funcție delta periodică sau pieptenele lui Dirac, 
având valoarea 1 pentru t=n-T , neZ şi valoarea 0 în rest. 

Reprezentarea grafică a acestor funcţii este prezentată în fig. 3.24. 

O problemă importantă, de care trebuie să se tina seama în cazul procesului de 
eşantionare, este frecvenţa minimă de eşantionare sau, corespunzător, perioada 
maximă între două eşantioane succesive, astfel încât semnalul esantionat să descrie 
cu suficientă fidelitate semnalul inițial, şi dacă este nevoie, să permită refacerea 
acestuia din urmă. 

Condiţia care trebuie pusă, conform criteriului lui Nyquist, este ca frecvenţa de 
eşantionare să fie de cel putin două ori mai mare decât frecvența maximă ce apare in 
semnalul ce urmează să fie eşantionat: 


Sof. 


X 


= T, <2. Tmax 
2 


Dacă eşantionarea se realizează cu o frecvență de eşantionare cunoscută f,, 
frecvența maximă a semnalului ce poate fi corect eşantionat este: 

fu =£f,/2 

Dacă semnalul nu satisface condiția f,,,. <f,, atunci eşantionarea nu se va 
realiza corect, apărând erori numite erori de aliasing. 

Pentru a elimina deformatiile semnalului datorate aliasingului, se practică o 
filtrare a semnalului înainte de intrarea în modulul de eşantionare cu un filtru trece 
jos, ce are frecvența de tăiere acordată la cel mult f,/2. Un astfel de filtru se mai 
numește şi filtru de gardă. 

Deoarece filtrul de gardă nu poate fi realizat în practică în mod ideal, blocarea 
componentelor spectrale în vecinătatea frecvenţei de tăiere nu este perfectă şi este 
necesar să se lucreze cu filtrul acordat la o frecvenţă limită mai mică decât f /2. 
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Cuantizarea. 

Prelucrarea numerică a semnalelor cu ajutorul calculatorului presupune 
reprezentarea acestor semnale printr-un număr finit de valori discrete. 

Discretizarea trebuie făcută nu doar în timp ci şi în amplitudine, ceea ce se 
realizează prin operația de cuantizare. Aceasta se efectuează prin alegerea unui număr 
corespunzător, dar finit, de niveluri de cuantizare. 

Cuantizarea constă în aproximarea eşantioanelor cu nişte trepte, cu amplitudine 
prestabilită. Fiecărui eşantion i se atribuie o treaptă căreia îi va corespunde ulterior o 
valoare binară dată. Acceptând o eroare convenabilă, ca şi în cazul eşantionării, avem 
la dispoziţie, printr-o succesiune de biti, o reprezentare binară aproximativă a 
semnalului analogic x(t). Deci fiecare eşantion se exprimă numeric printr-un număr 


finit de biti, rezultând secvenţa x (n). Semnalul diferenţă: 

e(n) = x(n)—xq(n) 
se numeşte zgomot de cuantificare. Pentru ca secvenţa x (n) să aibă o semnificaţie 
corespunzătoare, este necesar ca semnalul analogic x(t) să se încadreze într-o bandă 
limitată. Practic filtrul de limitare a benzii trebuie să aibă o atenuare de cel puţin 
40 dB pentru frecvenţe mai mari decât jumătate din frecvenţa de eşantionare. 

Distribuţia zgomotului de cuantizare este funcție de modalitatea concretă prin 
care se efectuează cuantizare. Deoarece există un număr finit de nivele de cuantizare, 
toate semnalele care depăşesc valoarea maximă E „a, sau care se situează sub 
valoarea cea mai mică (— E, ), vor fi rotunjite la aceste valori. 

În general, asemenea procese de depăşire a valorilor maxime şi minime sunt 
înlăturate prin alegerea corespunzătoare a treptei de cuantizare Q, precum şi printr-o 
scalare corespunzătoare a semnalului de intrare x(n). 

În afara acestor cazuri limită, semnalul care dă eroarea de cuantizare e(t) 
satisface relația: 

a popa neN 

Eroarea de cuantizare poate fi privită ca o secvență aleatorie. Secvența de 
valori xg(n) se poate obţine şi prin utilizarea altor tipuri de cuantizări, ca de exemplu 
trunchierea, când semnalul este reprezentat prin cel mai mare nivel de cuantizare, 
care nu depăşeşte semnalul. Trunchierea este echivalentă cu o rotunjire cu mai mult 
de jumătate din treapta de cuantizare. 

Din observaţiile anterioare, rezultă că eroarea de cuantizare are valoare medie 
nulă în cazul rotunjirii şi egală cu Q/2 în cazul trunchierii. 

Secvența de ieşire, presupusă cu frecvenţă infinită, se reprezintă astfel: 

Xo(t)=x(n)-h(n) +e, - h(n) 
unde h(n) este răspunsul sistemului la impulsul unitate. Termenul drept din expresia 
anterioară poate fi interpretat ca o sumă de doi factori: o ieşire de semnal - 
x(n)-h(n) şi o ieşire de zgomot - e, -h(n). Aceşti doi factori determină raportul 
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semnal / zgomot. Funcție de numărul de biti, raportul semnal / zgomot (R „z ) este dat 
de relația: 


R,, =6-b-—1,2 [dB] 

unde b este numărul de biti utilizaţi pentru reprezentarea unui eşantion. 

Codarea este operaţia in urma căreia, fiecărui eşantion cuantificat i se asociază 
un cuvânt de cod, adică un set de numere binare, în conformitate cu un cod stabilit. 

Numărul de biti asociaţi fiecărui eşantion se numeşte rezoluția eșantionării. 

Cu cât această rezoluție este mai mare, cu atât se obține un semnal numeric ce 
aproximează mai bine semnalul analogic de intrare. 

Codarea este realizată de un circuit special, denumit codificator zecimal-binar, 


care are un număr de 2° intrări de date şi un număr de b ieşiri. La ieşire se va obţine 
numărul binar corespunzător intrării cu rang cel mai înalt. 


3.4.3. Plăci de achiziţie 


Pentru a putea controla un proces cu ajutorul tehnicii de calcul sunt necesare 
două operaţii de bază: 

e preluarea din procesul a unor informaţii referitoare la starea acestuia la un 
moment dat (parametri de proces, stări ale acestuia, semnale de avarie, evoluția 
unor mărimi în timp); 

e furnizarea de către echipamentul de calcul a unor semnale de comandă sau 
reglare. 

Pentru ca un sistem de calcul, utilizat pe post de calculator de proces, să poată 
îndeplini cele două sarcini esențiale prezentate anterior, este necesar ca acesta sa fie 
echipat cu o placa de extensie specială, capabilă să realizeze interfatarea procesului 
cu sistemul de calcul. O astfel de placă este cunoscută în literatura de specialitate sub 
denumirea de placă de achiziţie. 

Deşi denumirea acesteia ar sugera că o astfel de placă permite doar preluarea 
de informaţii din sistemul studiat, în cele mai multe cazuri plăcile de achiziție au 
posibilități de lucru mult mai largi. Astfel, cu ajutorul unei astfel de plăci se pot 
realiza o serie de operaţii cum ar fi: 

e achiziţii de semnale numerice de la senzori sau traductori numerici; 

e achiziţii de semnale analogice, care sunt transformate în semnale numerice cu 
ajutorul convertoarelor analog-numerice existente pe placă. 

Intrările analogice se utilizează pentru cuplarea de senzori sau traductori ce 

furnizează semnale analogice (accelerometre, senzori optici, senzori magnetici, 

mărci tensometrice, senzori de temperatura etc.); 

e ieşiri numerice pentru comanda efectorilor de tip bipozitional (relee, 
comutatoare statice, pornirea şi oprirea unor aparate etc.); 

e ieşiri analogice, obţinute din semnalele numerice furnizate de echipamentul de 
calcul cu ajutorul convertoarelor numeric-analogice; 

e temporizări şi contorizări de mare precizie; 

e sincronizarea unor procese (pornirea achiziției, oprirea acesteia etc.). 
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Modul în care pot fi utilizate plăcile de achiziție în sistemele de calcul poate 
diferi foarte mult, funcție de complexitatea şi performanţele plăcilor, a sistemului de 
calcul şi a programelor de prelucrare a datelor utilizate. 

În cazul utilizării de sisteme relativ modeste, cu plăci cu performanţe reduse şi 
un soft simplu, de regulă singura soluţie aplicabilă este cea indirectă (off-line). 

Aceasta constă în faptul că informaţia achiziționată din proces este transferată 
de placă într-o memorie tampon sau pe disc, într-un fişier. 

După terminarea procesului de achiziţie, se lansează în execuţie programul de 
prelucrare a datelor culese din proces, iar acesta va furniza unele rezultate şi 
informaţii referitoare la evoluţia procesului pe parcursul achiziţiei de date. 

Această metodă de prelucrare numerică a semnalelor este în general greoaie, 
presupunând multe intervenţii manuale din partea operatorului. Ca urmare, metoda 
este puţin aplicabilă în automatizarea proceselor ce necesită luarea de decizii în timp 
real. Astfel de sisteme, cu aplicabilitate în condiţii de laborator, permit realizarea de 
prelucrări complexe a semnalelor cu cheltuieli modeste. 

La cealaltă extremitate se află sistemele complexe de achiziție şi prelucrare 
numerică a semnalelor. Acestea au în componenţa lor plăci de achiziție performante, 
cu un număr mare de intrări şi ieşiri, iar calculatoarele utilizate au instalate pachete de 
programe complexe de prelucrare a informației prin metode numerice, programe ce 
pot lucra direct cu datele preluate din memoria tampon a plăcilor de achiziție. 

Aceste date sunt prelucrate imediat cu algoritmi performanti şi drept rezultat se 
elaborează un răspuns cu privire la evoluția sistemului, răspuns folosit pentru 
elaborarea de comenzi destinate procesului şi care sunt transferate în exterior, către 
efectorii procesului, prin intermediul aceleiaşi plăci instalate în sistem. 

Astfel de plăci de achiziție, împreună cu pachetele de programe aferente, sunt 
produse şi de firma National Instruments. Această firmă deţine actualmente un loc 
privilegiat pe piaţa sistemelor de achiziție de date, datorită faptului că pune la 
dispoziție beneficiarilor soluții complete, atât hard cât şi soft. Sistemele produse de 
National Instruments au o serie de caracteristici cum ar fi: 

e modularitate; 

e performanțe superioare; 

e flexibilitate în configurare; 

e plăci de achiziție programabile soft etc. 


3.4.4. Limbajul de programare LabVIEW 


Pe lângă marea diversitate de plăci pentru achiziția de date, firma National 
Instrumants a mai creat şi un suport software foarte puternic pentru achiziția, 
prelucrarea şi analiza numerică a semnalelor. Pe lângă performanţele deosebite şi 
modularitatea acestor pachete de programe, ele sunt realizate astfel încât au un înalt 
grad de compatibilitate cu produsele hardware oferite de aceiaşi firmă. 

Principalele produse software oferite de National Instruments sunt limbajele de 
programare LabVIEW şi LabWindows/CVI. Ambele sunt limbaje de programare 
vizuală, dar diferența esenţială dintre ele este faptul că LabVIEW lucrează ca un 
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interpretor şi are o interfaţă de programare exclusiv grafică (atât în privinţa realizării 
interfeţei utilizator cât şi în privinţa descrierii algoritmului şi a fluxului de date), pe 
când LabWindows/CVI este un compilator de limbaj C, a cărui mediu de programare 
permite realizarea interfeţei cu utilizatorulu (Front Panel) în mod interactiv, prin 
metode vizuale, dar algoritmii de calcul sunt implementati prin programare clasică, 
utilizând de regulă limbajul ANSI C (acesta asigurând o compatibilitate între diversele 
platforme). 

Limbajul grafic LabVIEW a apărut într-o primă variantă în anul 1983. 

Denumirea acestuia provine de la prescurtarea din limba engleză “Laboratory 
Virtual Instrument Engineering Workbench”. Acest limbaj grafic este un mijloc de 
programare destinat controlului, analizei şi afişării datelor. 

Prin utilizarea lui, rapiditatea şi uşurinţa realizării programelor creşte 
considerabil, datorită modului intuitiv de programare bazat pe elemente grafice ce 
simbolizează subprograme (“subinstrumente grafice”). Pentru a realiza instrumentul 
virtual dorit, aceste elemente trebuiesc plasate într-o diagramă, iar transmitere 
parametrilor şi a semnalelor între diferitele subinstrumente ale diagramei se face prin 
conectarea între ele a terminalelor elementelor grafice (operaţie denumită “cablare”). 
Traseele astfel realizate, stabilesc şi ordinea în care vor fi apelate subinstumentele. 

Un subinstrument virtual este un modul de program realizat sub formă grafică 
pentru a se apropia cât mai mult de instrumentul fizic. Subinstrumentele virtuale pot 
fi realizate şi testate independent, pentru ca mai apoi să fie integrate în alte 
instrumente mai complexe, asemănător cu limbajele de programare clasice, la care 
procedurile sunt integrate în programul principal. Mai mult, orice subinstrument 
poate lucra independent, fără a necesita prezența unui instrument virtual care să-l 
apeleze. De asemenea, orice instrument virtual poate deveni, cu modificări minore 
care în realitate nu modifică structura acestora, un subinstrument. 


3.4.5. Structura aplicaţiilor LabVIEW 


Finalitatea programării în limbajul de programare grafică LabVIEW este 
realizarea unui instrument virtual. Un instrument virtual este un modul de program 
realizat sub formă grafică, astfel încât acesta se apropie foarte mult de instrumentele 
fizice similare. Orice aplicaţie realizată cu programul LabVIEW este înregistrată pe 
discul magnetic cu numele de Virtual Instrument sau pe scurt VI. 

Utilizatorii programului LabVIEW utilizează şi manevrează instrumentele 
virtuale într-un mod asemănător cu lucrul cu instrumentele reale. 

Marele avantaj al utilizării instrumentatiei virtuale este faptul că acestea pot fi 
uşor transformate prin programare. În cazul instrumentelor fizice, structura, 
caracteristicile tehnice, modul de operare cu acestea sunt rigide, acestea fiind definite 
la fabricarea instrumentului, iar ulterior nu mai pot fi modificate de către utilizator. 

Dacă se foloseşte instrumentatia virtuală, utilizatorul primeşte o colecție 
(bibliotecă) de elemente separate, pe care le poate combina după propriile dorințe, 
obținând instrumentul dorit, cu caracteristicile cerute de problema concretă ce trebuie 
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rezolvată. De asemenea, limbajul LabVIEW oferă o mare varietate de exemple, sub 
formă de instrumente deja implementate, care pot fi de asemenea modificate şi aduse 
la forma dorită. O aplicație LabVIEW este compusă in mare, din două parti (ferestre) 
distincte, dar care, în momentul rulării aplicației, realizează un schimb continuu de 
date între ele: 

- o fereastră panou (Panel), pe care se afişează instrumentele virtuale necesare 
aplicației. Aceste instrumente pot fi indicatoare (grafice, numerice, text etc.) sau 
elemente de control (comutatoare, potentiometre, liste de selecție etc.). 

Fereastra panou este de fapt panoul de comandă de la care se va comanda 
instrumentul virtual, atunci când este pus în funcțiune. Privind aplicaţia ca un 
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Fig. 3.25. 

- o fereastră diagramă (Diagram) în care se realizează programul propriu-zis al 
aplicației, realizată sub forma unei diagrame a fluxului de date (asemănătoare unei 
scheme bloc) cu simboluri care reprezintă diverse functii şi subinstrumente virtuale şi 
legăturile necesare între ele. Construirea modulelor se face pe principiul încapsulării. 

În figura 3.25 este prezentat un analizor dinamic pentru controlul vibroacustic 
al sistemelor mecanice, compus din fereastra panou (fig.3.25.a) şi fereastra diagramă 
(fig.3.25.b). 


3.5. Filtrarea digitală a semnalului vibroacustic 


3.5.1. Generalități 

O problemă dificilă întâlnită la controlul vibroacustic al sistemelor mecanice 
este filtrarea semnalelor primite de la traductorul de semnal. 

Instrumentele de procesare modernă a semnalelor digitale au făcut posibilă 
înlocuirea filtrelor analogice, cu filtre digitale în aplicații care necesită flexibilitate şi 
programabilitate. Filtrele digitale au următoarele avantaje, în raport ce cele analogice: 

e sunt programabile software; 

e sunt stabile şi previzibile; 

e nu sunt afectate de erori dependente de temperatură sau umiditate şi nu 
necesită folosirea unor componente de precizie; 
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e oferă un raport superior performanta/cost. 

Filtrele digitale din LabVIEW permit controlul unor parametri ca: ordinul 
filtrului, frecvențele de tăiere, gradul de ondulatie şi atenuarea de stop-banda. 

Filtrele digitale VI (Virtual Instrument) descrise în această secţiune au toate 
caracteristicile necesare de proiectare, calcul, managementul memoriei şi filtrarea 
internă a datelor, facilitățile fiind transparente pentru utilizator; acesta nu trebuie să 
fie expert în filtre digitale sau teoria filtrelor digitale pentru a procesa datele. 

În continuare vom discuta teorema eșantionării pentru a asigura o mai bună 
înțelegere a parametrilor filtrelor şi modul în care aceştia interacționează cu 
parametrii de intrare. 

Conform teoremei eşantionării, un semnal continuu în domeniul timp poate fi 
reconstituit din eşantioane egal distantate, discrete, dacă frecvenţa de eşantionare este 
de cel puţin două ori mai mare decât cea mai mare frecvenţă din spectrul semnalului. 

Se poate spune că semnalul cercetat se poate eşantiona la intervale egal 
distantate de timp At fără a pierde informaţii. Parametrul At se numeşte interval de 
eşantionare. Se poate obţine frecvenţa de eşantionare f, din intervalul de eşantionare 


cu formula: f, = 1/ At, ceea ce înseamnă că, în concordanță cu teorema eşantionării, 
cea mai ridicată frecvenţă pe care sistemul digital o poate procesa este: fa =f 2 


şi este cunoscută sub numele de frecvență Nyquist. Această afirmaţie este valabilă şi 
pentru filtrele digitale. 


3.5.2. Filtre cu răspuns infinit la impuls 


Filtrele cu răspuns infinit la impuls (IRI), sunt filtre digitale cu impulsuri de 
răspuns care pot fi teoretic de durată infinită. Ecuația generală care caracterizează 


N,-1 NA 
filtrele IRI este: yi = L | ba, = Say] 
ay \ j-0 k-1 
unde N, este numărul coeficienţilor următori lui b,, iar N, este numărul 
coeficienţilor anteriori lui a,. 
În proiectarea majorităţii filtrelor digitale IRI (si în toate filtrele LabVIEW de 
tip IRI), coeficientul a, este 1. Eşantionul de ieşire la indexul de eşantionare i este 


suma valorilor scalate de intrare prezente şi anterioare (x; şi x, când j#0) gia 
valorilor scalate de ieşire anterioare. Răspunsul unui filtru general de tip IRI la un 
impuls (x, =l şi x,,;=0 pentru (v) 1720) se numeşte impuls de răspuns al 
filtrului. Impulsul de răspuns al filtrului este într-adevăr de lungime infinită pentru 
coeficienți nenuli. 

In aplicații practice, totuşi, impulsul de răspuns al filtrelor stabile de tip IRI 
tinde spre zero după un număr finit de eşantioane. 

Filtrele IRI în LabVIEW au următoarele caracteristici: 
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e Indicii negativi ai ecuației de mai sus sunt egalati cu zero, la initializarea 
filtrului VI; 

e Deoarece starea iniţială a filtrului este considerată a fi zero (indicii negativi), 
un regim tranzitoriu proporțional cu ordinul filtrului apare înainte ca sistemul 
să ajungă la un regim stabil. Durata răspunsului tranzitoriu, sau întârzierea, 
pentru filtrele trece-jos sau trece-sus este egală cu ordinul filtrului; 

e Durata răspunsului tranzitoriu pentru filtrele trece-bandă şi stop-bandă este 
dublul ordinului filtrului. 

Numărul de elemente în secvenţa filtrată este egal cu numărul de elemente din 
secvența de intrare. Filtrul păstrează valoarea stării filtrului când filtrarea este 
completă. Avantajul filtrelor digitale IRI, comparativ cu filtrele cu impuls de răspuns 
finit IRF) este că filtrele IRI necesita de obicei mai puţini coeficienţi pentru a efectua 
operaţii de filtrare similare. Astfel, filtrele IRI execută filtrarea mult mai repede şi nu 
necesită resurse suplimentare de memorie, deoarece calculul se face direct. 

Dezavantajul filtrelor IRI este că faza de răspuns este neliniară. 

Dacă aplicaţia nu necesită informaţii despre fază, cum ar fi monitorizarea 
simplă a semnalului, folosirea filtrelor IRI este indicată. Se recomandă folosirea 
filtrelor IRF pentru aplicaţii care necesită o fază de răspuns liniară. 

Filtrele IRI sunt cunoscute şi sub denumirea de filtre recursive sau medie- 
mobilă autoregresive (ARMA — autoregressive moving-average). 


3.5.3. Filtrare IRI de tip cascadă 


Filtrele IRI de tip direct sunt de multe ori sensibile la erorile introduse de 
cuantificarea coeficienţilor şi de limitele computationale ale preciziei. 

În plus, un filtru proiectat astfel încât să fie stabil, poate deveni instabil odată 
cu creşterea lungimii coeficienţilor, care este proporțională cu ordinul filtrului. 

O structură mai puţin sensibilă poate fi obținută prin împărțirea funcţiei de 
transfer din forma directă în secțiuni de ordin inferior, sau nivele de filtrare. 

Forma directă a funcției de transfer a filtrului, poate fi scrisă ca raport al 
transformatelor z, după cum urmează: 
br biz +... + by, az 
N) 


(Nol) 


H(z) = 


-l 
l+az  +...ay 4 


Prin împărțirea ecuației în secțiuni de ordin secund, funcția de transfer a 


filtrului devine un produs de functii de filtrare de ordin secund: 
N, 


Iaz bo +byz +b, z” 
(z) E I] 1 -1 -2 ? 
k 1+a,Z +...a5,Z 


a 


i P Naa 
unde N, = este cel mai mare întreg, mai mic sau egal cu > şi N, >N,. 


Această nouă structură de filtru poate fi descrisă ca o cascada de filtre de ordin 
secund. Fiecare stagiu individual este implementat folosind forma directă a structurii 
de filtrare, deoarece necesită un număr minim de operaţii aritmetice şi un număr 
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minim de elemente de întârziere (stări interne ale filtrului). Fiecare stagiu are o 
intrare, o ieşire şi două stări interne anterioare (s, [i ea 1] $1 S% [i = 2]). 

Pentru filtrele cu o singură frecvenţă de tăiere (trece-jos şi trece-sus), stagiile 
de filtrare de ordinul II pot fi proiectate direct. Filtrul general de tip IRI trece-jos sau 
trece-sus conţine filtre de ordin secund în cascadă. 

Pentru filtrele cu două frecvenţe de tăiere (trece-bandă şi stop-bandă), stagiile 
de filtrare de ordinul IV reprezintă o formă mult mai naturală. Filtrul general de tip 
IRI trece-bandă sau stop-bandă conţine filtre de ordinul IV în cascadă. 


3.5.4. Filtre Butterworth 


Răspunsul în frecvență al filtrelor Butterworth este uniform la toate 
frecvențele, având şi o descreştere monotonă de la frecvențele de tăiere specificate. 

Filtrele Butterworth sunt de lățime maximă în trece-bandă şi zero în stop- 
bandă. În fig. 3.26 este dat răspunsul unui filtru Butterworth trece-jos. Avantajul 
filtrelor Butterworth este o descrestere uniformă şi monotonă a frecvenţei de răspuns. 
Odată setată frecvenţa de tăiere, LabVIEW setează panta tranziției proporţională cu 
ordinul filtrului. Filtrele Butterworth de ordin superior se apropie de răspunsul ideal 
al unui filtru trece-jos. 


3.5.5. Filtre Chebyshev 


Filtrele Butterworth nu oferă întotdeauna o aproximare a răspunsului filtrului 
ideal, datorită suprapunerii lente dintre banda de trecere (porțiunea de interes a 
spectrului) şi banda de stop (porțiunea nedorită a spectrului). 

Filtrele Chebyshev minimizează eroarea, în banda de trecere, prin căutarea 
valorii absolute maxime a diferenţei dintre răspunsul filtrului ideal şi răspunsul de 
filtrare dorit (eroarea maximă tolerabilă în banda de trecere). 

În fig. 3.27. este dat răspunsul unui filtru Chebyshev trece-jos. Se observă că 
răspunsul de ondulatie echivalentă in banda de trecere este constrâns de eroarea de 
ondulatie maxim tolerabilă şi suprapunerea ascuțită apare în banda de stop. 
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Avantajul filtrelor Chebyshev, comparativ cu filtrele Butterworth, este ca 
filtrele Chebyshev sunt caracterizate de o tranziție mai abruptă (ascuţită) între banda 
de trecere şi banda de stop la un ordin mai redus al filtrului. Astfel se obţin erori 
absolute mai mici şi viteze mai mari de execuţie. 


3.5.6. Filtre Chebyshev II sau filtre Chebyshev inverse 


Filtrele Chebyshev II, cunoscute şi sub denumirea de filtre Chebyshev inverse, 
sunt similare cu filtrele Chebyshev, cu excepția faptului că filtrele Chebyshev II 
distribuie eroarea peste banda de stop (opus benzii de trecere), şi filtrele Chebyshev II 
au lățimea maximă în banda de trecere (opus benzii de stop). 

Filtrele Chebyshev II minimizează eroarea de vârf în banda de stop prin 
căutarea valorii maxime absolute a diferenței dintre filtrul ideal şi răspunsul de 
filtrare dorit. În fig. 3.28. este dat răspunsul unui filtru Chebyshev II trece-jos. 


~ 
N 


Ordinul = 54- 


Se observă că răspunsul de ondulatie echivalentă în banda de trecere este 
constrâns de eroarea de ondulatie maxim tolerabilă şi suprapunerea monotonă şi 
uniformă apare în banda de stop. Avantajul filtrelor Chebyshev II comparativ cu 
filtrele Butterworth este că filtrele Chebyshev II sunt caracterizate de o tranziție mai 
abruptă (ascuţită) între banda de trecere şi banda de stop la un ordin mai redus al 
filtrului. Astfel se obţin erori absolute mai mici şi viteze mai mari de execuţie. Un 
avantaj al filtrelor Chebyshev II faţă de filtrele obişnuite Chebyshev este distribuţia 
erorii în banda de stop în locul benzii de trecere. 
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4 


CONTROLUL VIBROACUSTIC AL SISTEMELOR 
MECANICE 


4.1. Controlul prin vibratii 


În funcţionarea maşinilor apar fenomene dinamice care generează vibrații. 

Controlul prin vibrații al maşinilor evidenţiază modificări la nivelul forţelor, al 
solicitărilor din sistem sau la nivelul traseului undelor elastice şi se realizează prin 
măsurarea vibratiilor mecanice. Mişcarea vibratorie într-un punct al unui sistem 
elastic poate fi răspunsul la o excitație aplicată sistemului, caracteristicile mişcării 
depinzând de proprietăţile dinamice ale acestuia (fig. 4.1). 


Excitaţie| Sistem elastic | Răspuns 


Fig. 4.1 

Excitatia poate fi „dinamică” exprimată prin forte, momente sau presiuni, sau 
„cinematică” exprimată prin deplasarea, viteza sau accelerația unui punct al 
sistemului. La fel şi răspunsul poate descrie mişcarea unui punct al sistemului sau 
forța transmisă în acel punct. Relația excitație — răspuns depinde de caracteristicile 
sistemului. Măsurarea vibratiilor pentru control poate fi realizată în trei scopuri: 

a) - măsurarea răspunsurilor, în vederea comparării cu limitele admisibile 
stabilite prin standarde şi norme; 

b) - măsurarea excitațiilor, în vederea întocmirii programelor de încercări la 
vibrații; 

c) - măsurarea concomitentă a excitatiei şi răspunsului, pentru determinarea 
caracteristicilor dinamice ale sistemului. 

Prima categorie de măsurători se realizează în scopul stabilirii efectului nociv 
al vibratiilor asupra oamenilor şi clădirilor, pentru stabilirea stării de uzură a 
maşinilor, pentru controlul de calitate al produselor etc. 

A doua categorie de măsurări are drept scop identificarea surselor 
perturbatoare şi a legii de variaţie în timp a acestora. 

A treia categorie de măsurări se face de obicei în condiții impuse de 
experimentator, unica excitație fiind o forță (cuplu) sau deplasare armonică, sau un 
impuls de formă cunoscută. 

La măsurarea excitatiel sau răspunsului unui sistem elastic, intervin trei 
categorii de mărimi: 

e mărimi care caracterizează mişcarea unui punct sau a unui element (deplasarea, 
viteza, acceleraţia); 

e mărimi care caracterizează solicitarea (forte, cupluri etc.) 

e mărimi auxiliare (frecvenţe, turatia, unghiul de fază etc.) 
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O primă categorie de măsurări urmăresc desfăşurarea în timp a fenomenelor 
vibratorii. Controlul global, de regula, consideră una din caracteristicile vibratiei, 
deplasare, viteză sau acceleraţie, mediată în timp (valoare medie sau eficace) pe care 
o compară cu limite prestabilite la nivelul ansamblului, dar în corelație cu 
funcționarea unor subansamble sau organe. 

Depăşirea acestor limite conduce la decizii de modificare a regimului sau de 
oprire pentru întreţinere şi reparaţii. 

Limitele pentru vibrații, date în norme, au un caracter general, orientativ, iar 
pentru o apreciere corectă cu privire la starea de funcționare a maşinilor, îndeosebi a 
celor de mare complexitate şi dimensiuni, necesită măsurări de vibrații chiar pe 
maşinile analizate pentru determinarea concretă a stării normale. 


Nivel de vibratii [dB] Niveldewenamt 


ivel de avertizare 


rul de referinta 
1000 4000 Frecventa [Hz] 
Fig. 4.2 

Depăşirea cu 6-8 dB a nivelului de vibrații pentru starea normală indica 
modificări notabile a stării de funcționare, iar depăşirea cu 20 dB (pentru frecvențe 
<1 kHz), indică defecţiuni grave şi necesitatea opririi pentru remedieri (fig. 4.2). 

A doua categorie de măsurări urmăresc analiza în frecvenţă a vibratilor, prin 
măsurarea spectrului de frecvenţă. Spectrul de frecvenţă este util în procesul de 
control, diagnosticare şi monitorizare a maşinilor. 

Pentru identificarea surselor de zgomot şi vibrații, din funcționarea maşinilor, 
se face o corelare a frecvențelor la care spectrul de frecvență, determinat 
experimental, prezintă maxime, cu frecvențele surselor posibile de vibrații, 
determinate teoretic pe baza parametrilor funcționali şi constructivi ai sistemului cum 
ar fi: turatia, numărul de dinți ai roților dințate, numărul corpurilor de rostogolire la 
un rulment, numărul paletelor la o elice, numărul de înfăşurări la maşinile electrice 
etc. În general este utilă măsurarea acelor cantități care descriu cel mai adecvat 
mişcarea vibratorie. 

În cazul vibratiilor armonice, intensitatea acestora este caracterizată de 
elongatia maximă. În cazul vibratiilor complexe, se recomandă măsurarea valorii 
eficace (rădăcina mediei pătratice). 

Dintre cei trei parametri cinematici (viteză, accelerație, deplasare) se 
recomandă măsurarea vitezei, deoarece s-a observat că la multe maşini, în limitele 
turatiilor uzuale de lucru, spectrul de viteze este aproximativ constant. 

În cazul vibratiilor armonice, între cei trei parametri cinematici se pot scrie 
relațiile: 

3] =ohă|= oh 
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Din această cauză, măsurările de acceleratii tind să accentueze componentele 
de înaltă frecvență, iar măsurarea deplasărilor accentuează componentele de joasă 
frecvență (fig. 4.3). 


Nivelul [dB] 


1 10 100 1000 10000 


Frecventa [Hz] 
Fig. 4.3 
Totuşi, in alegerea mărimii măsurate se tine cont şi de limitele aparaturii de 
măsură, în ceea ce priveşte frecvenţa şi amplitudinea vibratiilor. 

Creşterea preciziei în controlul vibroacustic se poate realiza prin: 

e creşterea şi sistematizarea volumului de informaţii referitoare la 
funcționarea normală sau cu diferite defecte a maşinilor; 

e perfecționarea tehnicii experimentale în ceea ce priveşte traductorii, 
conditionarea şi îndeosebi procesarea semnalului; 

e corelarea rezultatelor experimentale cu consideraţii şi date teoretice pentru 
identificarea surselor de vibrații sau a traseului de undă. 


4.2. Controlul prin zgomot 


Cercetările teoretice şi experimentale au demonstrat că între nivelul de vibrații 
şi cel de zgomot, între caracteristicile vibraţiilor şi ale zgomotelor generate în 
funcționare de sistemele mecanice sunt corelaţii evidente. 

Controlul prin zgomot a stării de funcționare a maşinilor apare ca o soluție 
imediată, mai ales în aprecierile subiective, pentru simplitatea şi productivitatea 
procedeului, mai ales pentru determinarea calității produselor. 

Controlul prin zgomot este dificil datorită condiţiilor de mediu în care se face 
măsurarea, cu mai mult surse ce funcționează concomitent, precum şi cu elemente de 
reverberatie care sunt aproape inevitabile. 

Pentru măsurările pe flux tehnologic, pentru subansamble (motoare, cutii de 
viteză etc.) se recurge la camere cu izolare acustică fata de alte surse. 

Unele aprecieri subiective (bătăi, fluierături etc.) pot fi studiate prin analiza 
obiectivă în frecvență, cu vârfuri în frecvență şi implicit cu particularităţi de 
funcționare a componentelor (joc de tacheti, abateri de poziție pentru axele roților 
dinţate etc.). Efectul altor surse din mediul ambiant, al reverberaţiei se înlătură 
eficient prin măsurări în condiții de câmp liber artificial (cameră anecoidă). 
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În camera anecoidă se pot determina şi: puterea acustică a componentelor, 
corelatiile vibratii-zgomot etc. 

Cum costurile de amenajare a camerei anecoide sunt ridicate, acestea sunt utile 
pentru maşinile şi aparatura de dimensiuni relativ reduse. 

Pentru maşinile şi utilajele de mari dimensiuni, cu numeroase surse de zgomot, 
se poate realiza, pentru controlul prin zgomot, măsurarea în câmp apropiat, “în situ”, 
pe baza unor experimentări prealabile. 

În ultimul timp, dezvoltarea tehnicilor de procesare a semnalului digital, a 
permis, cu relativă uşurinţă, aplicarea metodei de evaluare şi separare a surselor 
acustice prin intensitate acustică. 


4.2.1.Conditii pentru măsurarea zgomotului 


Măsurarea caracteristicilor fizice ale zgomotului generat de maşini şi utilaje 
urmăreşte următoarele obiective: 

e controlul de calitate prin zgomot, în scopul selectionarii produselor din acest 
punct de vedere; 

e depistarea şi evidențierea prin diagnostic a unor defecte de construcție, de 
execuţie sau de montaj; 

e compararea zgomotului emis de masini cu aceleaşi caracteristici; 

e determinarea nivelului de zgomot în scopul determinării efectelor pe care le au 
măsurile de combatere. 

Pentru efectuarea corectă a măsurărilor de zgomot se impun unele condiții 
generale, inițiale, referitoare la: 

e câmpul acustic în care se fac măsurările; 
e plasarea microfonului în raport cu sursa acustică; 
e criteriile de apreciere ale zgomotului. 

Măsurările de zgomot pentru control necesită, în primul rând, condiții de câmp 
acustic liber şi separare zgomotului studiat de alte zgomote străine de sursă. 

Aceste condiții sunt realizate în camere anecoide, pentru surse de dimensiuni 
mici sau medii. Pentru controlul în flux, ținând seama de dificultățile de amplasare a 
camerelor anecoide, se utilizează camere de izolare acustică. 

În cazul surselor de dimensiuni mari, pentru care construirea unor camere 
anecoide ar fi dificilă, zgomotul poate fi studiat, în anumite limite, în condiţii de 
câmp apropiat. În acest caz se recomandă măsurarea intensității acustice. 

Pentru a caracteriza o anumită sursă de zgomot este necesar să se precizeze 
puterea acustică emisă, spectrul de frecvenţă şi factorul de directivitate. 

Caracteristica de zgomot determinată pe baza rezultatelor măsurării, se 
compară cu limitele admise de normele în vigoare sau cu un etalon de referinţă. 

În timpul măsurătorilor trebuie ca zgomotul de fond perturbator (când maşina 
nu funcționează) să fie constant, iar nivelul său acustic în tot spectrul de frecvenţă să 
fie cu cel putin 10dB mai mic decât nivelul acustic când maşina funcționează. 
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Deoarece maşinile, în general, nu produc un câmp acustic uniform, este 
necesar să se facă măsurători in mai multe puncte în jurul lor, situate pe o suprafață 
ipotetică de formă semisferică (fig. 4.4.), cubică sau paralelipipedică (fig. 4.5.). 

Z 


Distanța dintre microfon şi sursă 
depinde de dimensiunile încăperii în care 
se efectuează măsurările, de nivelul 
zgomotului de fond, de mărimea şi forma 
maşinii şi de gradul de uniformitate al 
câmpului acustic produs de maşină. 
Aprecierea nivelului zgomotului emis de o 
maşină se face cu ajutorul nivelului 
ponderat A al presiunii acustice La, al 
nivelului presiunii acustice măsurat cu un 
filtru de octavă (spectrul zgomotului), al 
nivelului puterii acustice Lp şi al nivelului 
mediu al presiunii acustice Lm care se 


determină cu relația: L,, = 10lg—S 108" 
i=l 


Fig. 4.4. 


în care L; este nivelul presiunii acustice în punctul 1. 


Amplasarea punctelor de măsurare depinde de mărimea şi forma obiectului testat. 


Pentru: Lyax<lm_ si < 2 - semisferă; 


Lmax>lm şi L >2 - paralelipiped 
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în care: Lmax - este dimensiunea liniară maximă a maşinii; 
L  - lungimea; 
d  - diametrul sau lățimea maşinii testate. 

În cazul în care suprafaţa ipotetică este o semisferă, se pot alege 8 sau 6 puncte 
de măsurare. Distanţa de la suprafaţa obiectului de încercat, la suprafața de măsurare 
trebuie să fie de minimum Im. 

Microfonul se montează în fiecare punct după direcția normalei la suprafaţa 
ipotetică de explorare şi se protejează prin dispozitive speciale de curenţii de aer 
generati de funcționarea maşinii. 

Amplasarea punctelor de măsurare în cazul unei suprafeţe ipotetice de formă 
paralelipipedică se face ca în fig. 4.5. 


4.2.2.Camere anecoide 


Camera anecoidă (surdă) reprezintă o încăpere, izolată cu material 
fonoabsorbant împotriva zgomotelor externe şi izolată antivibratoriu, în care sunetele 
sunt absorbite aproape integral (99%) la incidenţa pe suprafeţele limitrofe (fig. 4.6). 

Camerele anecoide produc artificial condiţiile câmpului acustic liber, fără unde 
reflectate, fără influenţa altor surse şi prezintă unele avantaje în cazul controlului prin 
zgomot. Dezavantajele sunt determinate de costul ridicat, de aproximativ 10 ori mai 
mare decât în cazul camerei reverberante. 

Camerele anecoide se căptuşesc cu prisme sau corpuri cu formă neregulată din 
fibră minerală sau alt material fonoabsorbant, fiind prevăzute cu izolație 
antivibratorie, podea din plasă, ventilaţie etc. 


Prisme fonoabsorbante 


CAMERA ANECOIDA 


2] A A es 
Izolatori de cauciuc EA 


Fig. 4.6. 
Calitățile camerei anecoide se pot aprecia cu ajutorul următoarelor 
caracteristici: 
e coeficientul de reflexie B = l-a care este raportul dintre presiunea acustică a 
sunetului reflectat şi presiunea acustică a sunetului incident. 
Acesta depinde de caracteristicile materialului fonoabsorbant, de forma şi 
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dimensiunile prismelor absorbante. 

e abaterea de la legea 1/R dă indicaţii cu privire la natura câmpului acustic din 
camera anecoida, în ceea ce priveşte diferenţele fata de condițiile câmpului 
acustic liber; 

e pentru izolatia fonică fata de exterior se recomandă atenuări de 60 + 75dB, 
astfel încât zgomotul de fond din cameră să fie situat sub pragul de audibilitate; 

e izolatia antivibratorie, pe izolatori din cauciuc sintetic, trebuie să asigure o 
frecvență proprie redusă (<10Hz). 


4.2.3.Norme privind nivelurile admisibile de zgomot 


Efectul nociv al zgomotului asupra organismului uman, a impus necesitatea 
stabilirii unor nivele limită pentru zgomot, nivele ce depind de: 
e aspectul fizic al zgomotului; 
e modul în care acesta acționează asupra organismului uman şi stinghereşte 


d. ou. 


e condiţii economice. 


Pentru asigurarea protecției 
organismului uman sub raportul efectelor 
locale (evitarea hipoacuziei profesionale), 
nivelul global admis pentru zgomotul la 
locul demuncă se stabileşte la valoarea de 
90dB(A), care este nivelul acustic 
echivalent. 

Pentru estimarea şi normarea 
zgomotului se recomandă utilizarea 
familiei de curbe, având criterii de 
zgomot Cz de la 0 la 115, curbele 
limitând nivelurile în 8 benzi de câte o 
octavă, cu frecvențele medii de: 63, 125, 
250, 500, 1000, 2000, 4000, 8000 Hz 
(fig. 4.7). 

Recomandările privind protecția 
sub raportul efectelor generale se aplică 
pentru locurile de muncă la care se 
efectuează lucrări care solicită o 
concentrare evidentă a atenției. 

În aceste cazuri nivelul global 
admis variază între 50 şi 80 dB(A), iar 
spectrul de frecvență este limitat de 
curbele C,45 şi C,75. 


31,5 63 125250500 Ik 2k 4k 8k 
Frecventa [Hz] 


Fig. 4.7 


131 


4.3. Controlul prin intensitate acustică 
4.3.1. Introducere 


Controlul prin zgomot al maşinilor complexe, în condiții de exploatare, 
prezintă o serie de dificultăți: 

e condiţiile de mediu nu satisfac, de regulă, cerinţele stricte de câmp liber sau 

difuz (reverberant); 

e rezultatele sunt puternic influențate de zgomotul de fond sau de zgomotul altor 

surse de zgomot; 

e spaţiul insuficient nu permite realizarea suprafeţelor de măsurare tip semisfera 
sau paralelipiped, cu plasarea microfoanelor la distanțe mai mari de A (lungimea de 
undă analizată) sau la cel putin 2 — 3 ori cea mai mare dimensiune a sursei zgomot. 

Într-o măsură apreciabilă, aceste dificultăţi pot fi înlăturate prin măsurarea 
intensității acustice, cu consecințe favorabile în precizia controlului, în 
reproductibilitatea rezultatelor. 

Tehnica măsurării intensității acustice prezintă interes pentru: 

e determinarea puterii acustice radiate de surse acustice; 
e localizarea surselor acustice; 

e determinarea absorbției acustice; 

e determinarea pierderilor acustice prin transmisie. 

Spre deosebire de presiunea acustică care este o mărime scalară, intensitatea 
acustică este un vector care indică mărimea şi direcția fluxului de energie acustică 
pentru un punct dat, în W / m’. 

Intensitatea acustică reprezintă fluxul de energie acustică care străbate unitatea 
de suprafață, perpendiculară pe direcția de propagare a sunetului, în unitatea de timp. 

1? —— p > 
I= lim — | pvdt = p.v = — [W/m] 
To 0 
Unde: p = presiunea acustică; 
v = yiteza undei plane; 
Po = densitatea aerului în stare de repaus; 
c = viteza sunetului în aer, în stare de repaus. 

Pentru că intensiatea acustică variază în limite foarte largi, se utilizează 

frecvent mărimea logaritmică, nivelul de intensitate acustică, definit prin relația: 
L>=10lg(1/lo) [dB] 

unde: I = intensitatea acustică măsurată, iar I, este valoarea de referinţă. 

Pentru sunete care se propagă în aer I, = 10W / m?. 

În cazul unor unde sonore care se propagă într-un câmp liber, intensitatea 
acustică se poate calcula cu relaţia: 

I =p’/ pc, unde produsul pe se numeşte impedanta caracteristică a mediului. 

Rezultă că intensitatea acustică se poate determina prin intermediul presiunii 
acustice. 
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Intensitatea acustică se defineşte ca raportul dintre energia dE, care trece prin 
elementul de arie dA, perpendicular ca poziţie pe direcția de propagare a undei 
acustice, în intervalul de timp dt şi produsul dAdt (fig. 4.8). 


; : : dA 
Fie o directie data r: I, = < p (t).u,(t) >unde 


u,(t)=dr/dt reprezintă viteza particulei de fluid pe dE 
directia r, iar p(t) este presiunea acustica, parantezele Ie 
indicând medierea în timp. 

| | 
— || Pa -Pa dt. 
(pAr) j 


pentru: Ar << à; unde: pa şi pg sunt presiunile în două 


Se poate arăta că: u, = | 
T 


Fig.4.8 
poziții apropiate; p = densitatea mediului; t = timpul; Ar = distanța dintre 
microfoane. 

În figura 4.9 se prezintă schema bloc de procesare a semnalului pentru 
măsurarea directă a intensității acustice. 


M = microfoane, PA = preamplificatoare, A = amplificator, X = circuit de înmulțire, 


F = filtru 1/3 octava, X = sumator, [= integrator, ® = circuit de înmulţire. 


Fig. 4.9 
Sonda pentru intensitate acustică (fig.4.10) se realizează prin dispunerea fata 
în fata a două microfoane identice, cu caracteristici plate de frecvență în domeniul 
studiat, separate printr-un distantier cu lungime Ar, ales în concordanță cu domeniul 
de frecvență analizat şi cu mărimea microfonului. 


mean 


pepe e 
t 


pepe or 
p E 
aaa do ha 
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Rezultatele măsurării intensității acustice cu ajutorul sondei cu două 
microfoane sunt influențate de următoarele cauze: 
e efecte de presiune, considerate prin corectia: AL = 10lg(pa/po), To= 273K 
unde po ~ 10 Pa, iar pa este presiunea atmosferică măsurată cu barometrul; 
e efecte de temperatura, considerate prin corectia: AL=10lg(T/T9) 
unde Ty = 273 K iar T este temperatura pentru mediul ambiant; 


e efectul frecvenţelor mari: AL.=101g(I/1) 


unde: I= intensitatea acustică măsurată; I = intensitatea acustică reală. 
Odată cu creşterea distanţei trebuie utilizate distantiere cât mai scurte; 

e efectul de câmp apropiat apare atunci când intensitatea acustică are valori 
diferite în dreptul celor două microfoane, dacă distanța dintre sondă şi sursa 
acustică are acelaşi ordin de mărime ca distanţa dintre microfoane. 

Eroarea se reduce sub 1 dB dacă raportul distanțelor este mai mare de 2+3, 
ceea ce este uşor de realizat; 

e efectul frecvenţelor joase. 

La distanţe Ar reduse şi la frecvenţe joase, erorile de apreciere cresc, dacă este 
o diferenţă de fază între cele două canale de măsură. 
La propagarea în câmp acustic liber, intensitatea se poate determina şi din 


presiunea acustică. 
2 


Per. 
Poe 


> 


I= p.v = 


4.3.2. Măsurarea puterii acustice cu ajutorul intensității acustice 


Puterea radiata de o sursă se poate determina prin măsurarea intensității 
acustice pe o suprafață convenabilă care acoperă sursa (fig. 4.11). 


P =f ĪdÀ = $I ,dA 
S S 


Puterea acustică prezintă interes atât 
pentru diagnosticarea calității globale a 
maşinilor şi utilajelor cât şi pentru 
compararea acestora. 

Măsurarea puterii acustice pe baza 
nivelului de presiune acustică, este într-o 
măsură însemnată influențată de distanța 
sursa—traductor, precum şi de caracteristicile 
mediului ambiant, necesitând în acelaşi timp 
conditiile câmpului acustic liber, sau Fig. 4.11 


câmpului acustic difuz, cu o densitate de energie acustică constantă în spațiu. 
Măsurarea intensității acustice poate fi realizată şi în câmp acustic apropiat, 
fără restricții de reflexie acustică a mediului ambiant sau de zgomot de fond. 
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Rezultă că determinarea puterii acustice prin măsurarea intensității acustice are 
următoarele avantaje: 
e măsurătorile pot fi efectuate în orice cameră; 
e măsurătorile pot fi efectuate în câmp acustic apropiat sau depărtat, cele în câmp 
apropiat necesitând un număr mai mare de puncte de măsură; 
e forma suprafeţei pe care se fac măsurătorile poate fi oarecare; 
e este exclusă influenţa altor surse de zgomot. 


4.3.3. Identificarea surselor acustice 


Localizarea surselor acustice sau a zonelor de absorbţie acustică în sistemele 
mecanice se poate realiza prin următoarele metode: 
e metoda comparatiei, care constă în deplasarea sondei în poziție perpendiculară 
fata de suprafaţa de explorare, deasupra suprafeţei şi în apropiere de ea; prezența 
unei surse acustice semnificative în zona controlată conduce la modificări de spectru, 
care se pot memora pentru comparaţie şi control ulterior (fig. 4.12.a); 


Fig. 4.12. 

e metoda deplasării continue, la care sonda se aşează paralel cu suprafața 
controlată; trecerea unei surse acustice prin zona cu sensibilitate minimă a sondei, 
determină schimbarea de semn in reprezentarea unor zone anumite din spectru, 
evidențiind sursa de zgomot (fig. 4.12.b). 

e metoda trasării unor câmpuri de egală intensitate, constă în deplasarea unei 
sonde deasupra unei suprafețe date, în poziţii date şi determinarea mărimii 
componentei normale a vectorului intensitate acustică; spectrele obținute sunt 
memorate şi apoi trasate pe contururi cu egală intensitate sau în trei dimensiuni, 
pentru fiecare bandă sau domeniu de frecvență studiat, într-un sistem de coordonate 
care corespunde rețelei pozițiilor de măsură. 

Plasarea sondei printr-un suport special pentru fiecare punct de măsură al 
rețelei, pe trei direcții, dă posibilitatea determinării vectorului intensitate acustică 
(mărime şi orientare ). Câmpurile de egală intensitate se trasează cu culori diferite, 
după cum vectorul intensitate capătă semnul + sau - , sau în sistem 3D. 

Intensitatea acustică se consideră pozitivă dacă fluxul energetic se propagă de 
la suprafața sursei către mediul exterior. Intensitatea negativă indică un flux energetic 
de la mediul exterior către suprafaţă. 
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Stabilirea rețelelor de măsurare se face în aşa fel încât să asigure fidelitatea 
necesară (cât mai multe puncte de măsurare) şi de asemenea cerinţe economice de 
timp (cât mai puţine puncte de măsurare). 

În cazul utilizării unor condiţii de cameră semianecoidă şi pe suprafaţă de 
măsurare semisferică, calculul puterii acustice se face cu relaţia: 

Lp Lust 10lgS+C 
unde Lp; = nivelul de intensitate acustică ( nivelul de referinţă lpW/m? ) măsurat în n 
puncte pe suprafaţa S, în m”; C = corectia de temperatură si presiune când acestea 
înregistrează variații importante fata de condițiile standard. 

Suma È Lj; se calculează cu relaţia: 


1 N 
XL, =10lg—| $10% 
NL 
pentru fiecare 1/3 banda de octava. 
4.4. Controlul prin emisie acustica 
4.4.1. Introducere 


Emisia acustică se manifesta îndeosebi in domeniul frecvenţelor înalte (>100 kHz), 
prin unde elastice, detectabile ca vibrații, pe suprafaţa componentelor de maşini sau a 
structurilor mecanice. 

Emisia acustică poate fi generată de: 

e dislocari structurale, în domeniul deformatiilor elastice macroscopice; 

e transformări de fază în aliaje (formarea martensitei în oţel); 

e realinierea, reorientarea sau creşterea domeniilor magnetice; 

e fisurile, în apariția şi creşterea lor, ca rezultat al solicitărilor statice sau de 
oboseală, cu evoluţie către rupere; 

e microfrecările la nivelul suprafețelor fisurilor sau între alte suprafețe, fara 
deplasări relative macroscopice; 

e degajarile de gaze în timpul coroziunii; 

e microciocnirile cu şi între particule microscopice, libere; 

e scurgerea turbulentă de fluid prin interstitii; 

e microdescarcarile sau microstrapungerile în componentele electrice sau 
electronice; 

Controlul prin emisie acustică prezintă următoarele avantaje: 

- posibilitatea de a realiza un control cu sensibilitate ridicată pe întreg volumul 
elementului sau structurii mecanice; 

- posibilitatea de a localiza defectul in timp şi spaţiu şi de a evidenția evoluţia 
defectului, fără ca rezultatele să fie influențate de orientarea defectului sau de 
mărimea structurii; 

- lanţul de măsură este relativ simplu, cu montaj rapid. 
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Dezavantajele metodei sunt: 

- interferența posibilă cu zgomotul de fond sau cu alte vibrații în acelaşi 
domeniu de frecvenţă, deci defectul nu este suficient definit; 

- structurile controlate trebuie să se găsească în stare de tensionare; 

- rezultatele depind de particularitatile constructive, de material şi de defectele 
de cuplare ale elementelor structurii; 

-dificultatile de realizare a aparaturii de procesare a semnalelor de emisie 
acustică; 

Aplicatiile obişnuite au fost realizate in industria chimică şi energetică 
nucleară, maşini unelte, aeronautică, construcții metalice, astfel: 

-controlul în fabricaţia şi monitorizarea tehnologică pentru sudare, prelucrări 
prin aşchiere, montaj etc.; 

-controlul şi încercarea finală de fabricaţie: rezervoare şi conducte, construcții 
metalice, îmbinări etc.; 

-controlul şi încercările pe parcursul exploatării: rezervoare şi conducte, 
construcții şi poduri metalice, maşini rotative etc.; 

-monitorizarea în exploatare: rezervoare şi conducte, construcții şi poduri 
metalice, structuri metalice la nave aerospatiale etc. 

Analiza semnalului de emisie acustică arată o evoluție în 
timp, fie cu amplitudine relativ constantă (fig.4.12.a), fie de 
timp impuls, în domeniul de frecvență 100khz+1Mhz a 
(fig.4.12.b). Creşterea amplitudinii este determinată de: Emisie continua 

e mărimea tensiunilor mecanice, deformația specifică, a) 
dimensiunile grauntilor  structurali, anizotropia şi 
neomogenitatea materialului, precum şi de temperatura 


joasa; 
e emisia acustică declansata de mişcările de dislocare este 
de tip continuu, cu amplitudini reduse, spre deosebire de Emisie impuls 
sursa de tip transformări de fază sau fisuri, cu emisie de b) 
tip impuls cu amplitudini mai mari. Fig.4.12 


4.4.2. Aparatura pentru controlul şi diagnosticarea prin EA 


Aparatura de măsură şi analiză prin EA, trebuie să poată separa semnalul de 
E.A. de zgomotul de fond sau de alte semnale neimportante, prin filtrarea în 
frecvență, amplitudine sau timp. În fig. 4.13 este prezentat un lanţ de măsură B&K. 

Traductoarele folosite în tehnicile de detecție ultrasonoră nu sunt recomandate 
pentru captarea EA, datorită suprafeţei mari de contact în raport cu lungimea de undă 
a vibratiei. Rezultă deci necesitatea realizării contactului pe suprafeţe cât mai reduse 
(în picătură de ulei sau adeziv). 

Etalonarea traductoarelor de EA se poate realiza prin metoda reciprocitatii, prin 
sfărâmarea de graunti de nisip, metoda excitatiei prin şoc sau scânteie, prin ruperea 
pe suprafața structurii sau a elementului studiat a unei mine de creion 2H cu 
diametrul 0,5, introdusă într-un suport. 
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Sarcina Indicator tensometric 
&K 


Eul El 
Inregistrator 
Tip 2309B&K 


Amplificator conditionor 
Tip 2638 B&K 


Traductor EA 
Tip 8312 B&K 


Analizor EA __ Inregistrator 
Tip 4429 B&K Tip 2306 B&K 


Fig. 4.13 

Preamplificatorul are rolul de adapta impedantele şi de a transfera semnalul, cu 
un zgomot de fond minim, în cazurile în care între traductor şi aparatura de măsură 
este distanță mare (de ordinul zecilor de metri). 

Filtrul inclus în preamplificator are rolul de a elimina din semnalul de EA, 
influența zgomotelor de natură mecanică, cum ar fi: şocurile mici sau frecările. 

Măsurarea se poate realiza prin utilizarea voltmetrului cu mediere în timp sau 
folosind osciloscopul cu sau fără memorie. 

Pentru analiza semnalului în domeniul timp sau frecvență dispozitivele de 
analiză vor corespunde frecvenţelor mari care se analizează. 


Sarcina 


4.4.3. Metode specifice de analiza a EA 


a) Metoda numărării impulsurilor. Pentru analiza EA prin această metodă se 
foloseşte în cadrul lanțului de măsurare, un dispozitiv de discriminare a nivelului de 
amplitudine a impulsurilor, urmat de un numărător de impulsuri în total sau pe 
unitatea de timp (rata impulsurilor). Această metodă se recomandă în cazul 
semnalelor de tip impuls. 

b) Metoda de analiză în domeniul frecvenţă furnizează informaţii referitoare la 
caracteristicile şi modificările sursei şi traiectoriei undei. Înregistrările digitale în 
domeniul 10kHz +1MHz, specifice emisiei acustice, pot fi aduse prin transformări de 
frecvenţă în domeniul audio, în care lucrează majoritatea aparatelor de analiză. 


4.4.4. EA şi deformația plastică 


În cazul încercărilor la tracțiune a epruvetelor netede în domeniul sarcinilor 
corespunzătoare limitei de curgere se constată o emisie acustică puternică după care 
activitatea de EA scade cu realizarea saturatiei de deformatie plastică, pentru a fi 
reluată puternic odată cu evoluţia spre rupere şi odată cu apariția fisurii de rupere. 

În fig. 4.14 sunt prezentate curbele caracteristice şi emisia acustică la 
două tipuri de deformatii plastice. Pentru alte materiale emisia acustică este continuă 
şi creşte continuu odată cu creşterea sarcinii (fig.4.15). 

Încercările experimentale au arătat că încărcarea structurii sub o anumită 
sarcină, cu declanşarea emisiei acustice, urmată de descărcarea structurii şi de o nouă 
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încărcare, este însoțită de o noua emisie acustică numai dacă s-a depăşit nivelul initial 
de încărcare, fenomen cunoscut sub numele de efectul Kaiser (fig. 4.16). 

Acest efect stă la baza tehnicilor de control pentru structurile puternic solicitate 
cu pretenţii de fiabilitate ridicată. 


4.4.5. EA şi ruperea materialelor 


Ruperea prin fisuri a elementelor sau structurilor solicitate poate fi prevăzută 
prin emisie acustică, metoda oferind posibilitatea intervenției, înaintea ruperii sau 
apariția defectelor de mari proporții. 

Dacă unei fisuri deja declanşate i se aplică _§ Rata EA 

o solicitare externă, rezultă o zonă de deformatii a ee 
plastice importante. Dinamica procesului de 4 
apariție a fisurilor este caracterizată de 
aglomerări intense, deplasarea zonelor de 3 
dislocare sau chiar ruperea grauntilor de material 
in zona de formare a fisurii. In cazul materialelor 20 
metalice supuse la solicitări variabile şi rupere 
prin oboseală, emisia acustică apare mult înainte 
de apariția fisurii de rupere, fiind datorată unei 


. ee ; a 5400 9000 11520 
intense activitati de tensionare deformare la 1800 Mase aa 
nivelul grauntilor metalici (fig. 4.17). Fig. 4.17 


Se poate constata că dislocările de graunti evoluează spre microfisuri, fisuri şi 
rupere într-un interval de timp suficient de mare pentru a permite depistarea. 

Propagarea fisurilor prin oboseală, şi implicit a emisiei acustice care o însoţeşte 
către rupere, are la bază următoarele mecanisme: deformatii plastice în vârful zonei 
plastice de rupere, microfracturile din zona deformatiilor plastice puternice sau în 
vârful fisurii, atingerile suprafeţelor în fisură. 

Primul mecanism este dominant, cel de-al doilea se dezvoltă la sarcinile 
maxime ale ciclurilor de solicitare, în timp ce ultimul se observă în evoluţia târzie a 
fisuri. 


4.4.6. Controlul tehnologic prin EA 


Controlul tehnologic prin EA dă indicații asupra transformărilor de fază in 
aliaje, asupra calității componentelor realizate prin sudare, lipire cu adezivi, placare, 
acoperire prin pulverizare, prelucrare prin deformare plastică. 

La îmbinările sudate, zonele afectate termic se caracterizează prin gradienti de 
temperatură cu valori ridicate, care pot conduce la fisuri, deformatii plastice, ca surse 
de EA. În aceeaşi măsură, pot constitui surse de EA şi defectele de sudare: 
incluziunile, porozitatile, fisurile la cald sau la rece în timpul execuției etc. 
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Rezultate asemănătoare au fost evidenţiate şi la controlul prin EA al 
îmbinărilor sudate cu jet de electroni sau prin rezistenţă electrică, în cazul îmbinărilor 
prin lipire cu adezivi, la prelucrarea prin deformare plastică etc. 


4.4.7. Controlul prin EA al sistemelor mecanice 


Controlul prin EA poate fi aplicat şi organelor de maşini şi structurilor 
mecanice în funcțiune în scopul depistării apariției unor fisuri de rupere statică sau de 
oboseală, al desprinderilor, al verificării etansietatii etc. Poziţia sursei se poate stabili 
pe baza unor încercări prealabile sau prin calcule de orientare. Au fost realizate 
încercări experimentale de diagnosticare prin EA pentru cabluri, scule aşchietoare, 
rulmenţi, etanşietatea supapelor la instalațiile cu abur, detecția defectelor la 
componentele electrice sau a microdescărcărilor în condesatorii circuitelor integrate, 
controlul componentelor şi structurilor din materiale compozite, controlul 
recipientilor şi instalațiilor sub presiune etc. 


4.5. Controlul surselor sonore prin funcţia de coerență 


4.5.1. Introducere 


Procesul de control acustic implică identificarea surselor sonore precum şi 
determinarea caracteristicilor acestora. 

Funcţia de coerenţă permite determinarea contribuţiei cantitative a surselor 
sonore la semnalul global, în orice bandă de frecvență. 

Pentru identificarea surselor sonore, trebuie realizată analiza prin funcția de 
coerență la nivelul spectrelor de putere, prin multiplicarea în domeniul frecvență a 
spectrului funcției de răspuns în putere, pentru o poziție oarecare, cu funcția de 
coerență între semnalul acestei poziţii şi o altă poziţie de referință. 

În cazul în care semnalul global este generat prin acțiunea mai multor surse de 
semnal reciproc necoerente, atunci puterea coerentă rezultantă ne dă contribuția 
fiecărei surse la realizarea semnalului global. 

Cercetările teoretice şi experimentale realizate în scopul identificării surselor 
acustice prin intermediul funcției de coerență s-au dezvoltat foarte mult în ultimele 
decenii, fără să reuşească să elimine toate ambiguitatile. 

Dificultatea majoră a folosirii acestei metode în acustică constă în faptul că, 
sistemele acustice investigate sunt caracterizate mai mult de parametri distribuiți şi 
mai putin de parametri localizati. De asemenea, un alt dezavantaj constă în faptul că, 
deseori, semnalele nu sunt pur aleatoare. 

Dificultăţile practice întâmpinate în procesul de control sunt legate de: 

e coerenţa semnalelor; 
e probleme în obținerea semnalelor reprezentative ale sursei; 
e condiţii de reverberatie. 

În continuare sunt prezentate o serie de rezultate legate de erorile care apar în 

procesul de identificare a surselor acustice cu ajutorul funcției de coerență. 
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4.5.2. Consideraţii teoretice 


Determinarea funcției de coerență se bazează pe teoria sistemului liniar. Sa 
considerăm un sistem liniar, definit în domeniul frecvenţelor prin funcția de răspuns 
H(6), iar în domeniul timpului prin funcția de răspuns la impulsul unitate h(t). 

Dacă se notează cu x(t) semnalul de intrare care constituie excitatia sistemului, 
atunci răspunsul sistemului va fi un semnal y(t), care se poate exprima prin integrala 
lui Duhamel cu relația (fig. 4.18): 


t 


y(t)= [x(t)-h(t-1)-de — > o 
=e x(t) y(t) 
Prin aplicarea transformatei Fourier se pot 
determina mărimile şi funcțiile corespunzătoare, Fig. 4.18 


la ieşirea din sistemul liniar, pe baza mărimilor cunoscute ale excitației: 


f 1 T/2 
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Too T -T/2 


S,,(@) = = [Ry „e ot .dr= Ho) -Sx (@) 


S, (0) “55 [RA (De dt = H(0): S (0) 


1 F i 
cu: S (@) = — |R (1) e°. dt 
(©) a Zo 
; . 17⁄2 
ŞI R,,(t) = lim =] 7X0 -x(t+7)-dt 


unde RT), Syy(@), S xy(@), sunt: funcția de autocorelatie a semnalului y(t), 
densitatea spectrală a mediei pătratice şi densitatea interspectrala între excitatia x(t) şi 
răspunsul y(t); Rx(T), şi S x(@), sunt funcţia de autocorelatie a semnalului x(t) şi 
densitatea spectrală de putere. 

Funcţia de coerență dintre x(t) şi y(t) este definită de relaţia: 


„12 
Sy (i) 


S.x(@) Sy (@) — 
Semnalele x(t) si y(t) pot fi măsurate direct, astfel încât se poate calcula uşor 


Yo) = 


Yay (œ). In majoritatea cazurilor x(t) este semnal acustic sau vibraţie, iar y(t) este 


semnal acustic. 

Prin calcularea funcției de coerență, se poate determina contribuția cantitativă a 
semnalului de intrare x(t), la determinarea nivelului semnalului de ieşire y(t). 

De asemenea, se poate calcula densitatea spectrală coerentă cu relaţia: 


5 2 
Syy = Yzy (0): S (0) 
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4.5.3. Cercetări experimentale 


identificarea şi caracterizarea surselor sonore au fost realizate cercetări experimentale 
în cameră anecoidă. Întrucât în camera anecoidă nu există câmp acustic reflectat, se 
poate realiza calculul exact al densității spectrale coerente. 

Scopul experimentelor a fost acela de a dovedi justetea metodei coerentei 
pentru identificarea surselor sonore. 

În fig.4.19 este dat panoul diagramă a instrumentului virtual pentru calculul 
funcției de coerență iar în fig. 4.20 este prezentat lanţul de măsură pentru 
determinarea funcţiei de coerentă. 


Functia de coerenta.vi Diagram 


File Edit Operate Project Windows Help 


< a] ba P| 32 | 13pt Application Font x] i 


Fig.4.19 
Difuzorul (I) produce zgomotul de fond în camera anecoidă, iar difuzorul (II) 
generează un semnal sonor x(t) măsurat cu microfonul A. Semnalul rezultant y(t) se 
măsoară într-un alt punct B cu cel de-al doilea microfon. 
Inițial s-au măsurat semnalele x(t) şi y(t) în prezența zgomotului de fond creat 
de difuzorul (T) calculându-se funcția de coerență. 


2 A 
2 i 
Fig. 4.20 


În figura 4.20 am notat: 1-generator de semnal; 2-amplificator de putere; LII- 
difuzoare; A,B-microfoane; 3-preamplificator; 4-convertor analog-digital; 5- 
calculator; 6-imprimanta. 

Daca nivelul zgomotului de fond este acelasi cu nivelul semnalului x(t), atunci 
functia de coerenta tinde spre zero, pentru frecvente mai mari de 1,5 kHz (fig. 4.21). 

În cazul în care nivelul zgomotului de fond este mai mic cu 10 dB faţă de 
nivelul semnalului x(t), atunci funcția de coerență are valori mai mari de 0,6 
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(fig.4.22). Cercetările au fost realizate şi într-o cameră reverberantă, prin aşezarea 
microfoanelor A şi B la aceeaşi înălțime şi distanţă de sursa sonoră. 

Dacă cele două microfoane sunt aşezate alături (unghiul B dintre microfoane 
fiind egal cu 0 grade), funcția de coerență capătă valoarea 1 şi descreşte substantial 
la frecvenţe mari, atunci când unghiul B este mai mare de 30 grade. Acest proces are 
loc datorită fenomenului de interferenţă dintre unda directă şi unda reflectată. 

Pentru microfoanele amplasate la aceeaşi înălțime fata de sursa sonoră, dar 
aşezate vis-a-vis unul fata de altul (B = 180 grade), coerenţa este neglijabilă pentru 


toate frecvențele peste 500 Hz. 
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Fig.4.21 Fig.4.22 
Rezulta ca la frecvente inalte, apar erori considerabile la identificarea surselor 
sonore cu ajutorul funcției de coerență, datorită fenomenului de interferență a 
semnalelor. Dacă microfoanele sunt amplasate de-a lungul unei linii comune de la 
sursa centrală de zgomot, dar situate la distanţe diferite fata de aceasta, funcția de 
coerență măsurată arată pierderea considerabilă a coerentei, pentru frecvenţe mai 
mari de 1 kHz. 

În concluzie, funcţia de coerenţă permite identificarea surselor sonore, precum 
şi determinarea contribuţiei cantitative a acestora la realizarea câmpului acustic 
rezultant într-un punct din câmpul sonor. 

Această metodă prezintă două avantaje principale: 

a) nu este necesară schimbarea condiţiilor ambientale pe parcursul desfăşurării 
cercetărilor experimentale; 

b) poate fi folosită pentru a studia influenţa diverşilor factori asupra surselor de 
zgomot. 

Factorul care restrânge domeniul de aplicabilitate a metodei coerentei la 
identificarea surselor de zgomot din structura maşinilor şi utilajelor este, în special, 
coerenţa surselor. 

Pentru a mări precizia de identificare a surselor, trebuie ca între sursele sonore, 
coerenţa să fie mai mică de 0,6, iar nivelul zgomotului de fond trebuie să fie mai mic 
cu cel putin 10 dB fata de nivelul de zgomot al surselor sonore analizate. 
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5 


CONTROLUL ACTIV AL VIBRATIILOR SI 
ZGOMOTULUI 


5.1.Consideratii generale 


Performanţele dinamice ale sistemelor mecanice, în timpul funcționării, pot fi 
îmbunătățite prin alegerea adecvată a regimurilor de lucru, prin adoptarea unei 
construcţii optime, din punct de vedere al rezervei de stabilitate, sau prin aplicarea 
unor măsuri constructive sau de control activ. 

Dezvoltarea tehnicii de măsurare şi analiză a vibratiilor, ca şi dezvoltarea 
tehnicilor de achiziție şi procesare a semnalelor au permis importante perfectionari 
ale sistemelor de control activ al vibratiilor. Realizarea sistemelor pentru controlul 
activ al vibratilor implică măsurători in situ realizate cu senzori/actuatori şi 
controlori, rezultând sisteme cu multiple intrări şi multiple ieşiri (MIMO). 

Studiile recente realizate asupra sistemelor MIMO au urmărit fiabilitatea 
controlului sistemelor mecanice, cerințe de procesare şi precizia necesară 
determinării caracteristicilor structurale ale sistemului controlat. 

Cercetările experimentale efectuate au urmărit adăugarea unor amortizări 
active in sistem, în scopul obținerii unui control al comenzii sau a unui răspuns 
automat, drept răspuns la acţiunile externe. Controlul structurilor vibrante este studiat 
în paralel cu dinamica poziționării senzorilor şi actuatorilor în locul mişcărilor 
maxime, precum şi plasarea actuatorilor în scopul anulării mişcării vibratorii a 
structurii. În ultimii ani, se manifestă o tendință de creştere a calității şi fiabilitatii 
sistemelor mecatronice, prin utilizarea unor sisteme senzoriale complexe care au 
funcții de monitorizare, diagnostic şi control activ. Realizarea unui sistem senzorial 
inteligent, cuplat cu tehnici avansate de prelucrare a semnalelor, permite realizarea 
unor sisteme performante de control activ al vibratiilor ceea ce nu garantează implicit 
şi o eficiență deosebită în exploatare. Această eficiență depinde şi de fiabilitatea 
interfeţei cu maşina sau de erorile de operare cu sistemul senzorial. 

Din analiza sistemelor senzoriale implementate industrial în S.U.A. şi Japonia 
s-a desprins concluzia importantă că funcționarea fără defectări a sistemelor de 
control activ necesită ca în viitor sistemele senzoriale inteligente trebuie să aibă 
incorporate şi funcții de autodiagnostic. 

Implementarea cu succes a sistemelor de control activ al vibratiilor depinde de 
realizarea unui model teoretic, realizat pe baza teoriei sistemelor, care să definească 
dependenţa ieşirilor traductorilor de vibrații de caracteristicile dinamice ale structurii, 
astfel încât să se poată face o predictie a comportării dinamice a sistemului. 

Pe piaţa mondială există mai multe echipamente de control activ a vibratiilor in 
timpul procesului de funcţionare, care sunt alcătuite din microcalculatoare, asociate 
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cu dispozitive de măsură, care includ dispozitive de condiţionare a semnalului de 
vibrații şi care îl aduc în limite standard. 

Optimizarea procesului de control activ al vibratiilor este o extensie logică a 
supravegherii şi diagnozei multisenzoriale. Dacă semnalele de ieşire ale traductorilor 
pot caracteriza comportarea la vibrații a structurii, atunci se poate realiza o strategie 
de comandă în timp real pentru îndeplinirea unei funcții obiectiv. 

Pentru a putea realiza acest lucru este necesară o înţelegere senzorială, termen 
prin care definim abilitatea sistemului de a combina informaţiile mai multor 
traductori pentru a lua o decizie de comandă a procesului. Un sistem de control activ 
se bazează pe realizarea unor algoritmi care să integreze informaţiile de la mai multi 
traductori inteligenţi, termeni prin care definim o colecție de traductori de vibrații, 
tehnici de procesare a semnalului şi de calcul al unor caracteristici. 

Sistemele de control activ al vibratiilor realizează o adaptare a programului de 
comandă, pentru îndeplinirea unui criteriu de optimizare. 

În implementarea strategiilor de control activ optimal se folosesc, pe scară din 
ce în ce mai largă, tehnici avansate de inteligenţă artificială, tehnica rețelelor 
neuronale, logica fuzzy sau algoritmi genetici pentru integrarea senzorială, extragerea 
de caracteristici din semnalele acestora şi luarea deciziilor. Dificultăţile controlului 
activ al vibratiilor sunt legate de prezența zgomotului în datele de măsură de la 
senzori, care poate determina o oarecare instabilitate a procesului de control. 

Succesul strategiei de control este limitat dacă informaţiile de intrare nu sunt 
destul de bogate. În ultimile decenii a fost propus un număr mare de metode şi tehnici 
de proiectare a sistemelor de control activ al vibratiilor, avându-se în vedere, în 
special, proprietățile de rejectie a perturbatiilor şi în anumite cazuri stabilitatea 
structurală a sistemului, pe baza teoriei sistemelor. 

Odată cu dezvoltarea noilor concepte în teoria modernă a sistemelor şi a 
tehnicii de calcul, acestea au devenit instrumente la îndemâna multor proiectanți. 

Teoriile uzuale de proiectare a sistemelor adaptive, pentru controlul activ al 
vibratiilor se bazează pe următoarele ipoteze: 

e sistemul poate fi modelat şi structura sa este cunoscută; 
e parametrii modelului sunt cunoscuţi. 

În realitate, modelul utilizat nu reprezintă, de regulă, decât o aproximare a 
sistemului fizic, valabilă într-un domeniu restrâns de funcționare, în care se 
neglijează, în scopul simplificarii, efectul intrărilor secundare. Parametrii care 
intervin trebuie, adesea, determinaţi experimental şi de obicei se presupun constanti. 

Obţinerea unor performanţe acceptabile ale sistemului adaptiv este determinată 
de numeroase dificultăți, datorită prezenței unor perturbații care produc variația 
comportării vibratorii. Teoria modernă a sistemelor liniare constante nu poate fi 
utilizată la proiectarea sistemelor adaptive, pentru controlul activ al vibratiilor, din 
următoarele motive: 

e parametrii procesului vibratoriu nu pot fi cunoscuţi integral; 
e sistemele mecanice au în general o comportare neliniară; 
e caracteristicile de transfer variază în timp; 
e acționează perturbații aleatoare. 
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Dintre numeroasele tehnici propuse pentru controlul activ al vibratiilor, în 
ultimile două decenii s-a remarcat tehnica cu regulatoare autoacordabile, la care se 
realizează identificarea on-line a parametrilor procesului vibratoriu şi, pe baza 
estimărilor obţinute, se actualizează coeficienții unei legi de reglare cu structură 
fixată. În cadrul acestei abordări există un spectru larg de algoritmi de control activ 
al vibratiilor obținuți prin combinarea mai multor modele, algoritmi de identificare şi 
metode de proiectare a legii de comandă. 

În concepţia actuală a teoriei sistemelor, rezolvarea problemelor de control 
activ al vibratiilor presupune parcurgerea câtorva etape importante. 

1. Prima etapă constă în construcția modelului matematic al sistemului fizic, 
capabil să descrie satisfăcător comportarea dinamică a sistemului. 

2. A doua etapă constă în elaborarea sistemului de comandă, care să asigure 
controlul activ al vibratiilor. 

3. În ultima etapă are loc implementarea sistemului de comandă. 

Tehnicile de comandă adaptivă autoacordabilă au fost elaborate în scopul 
eliminării unor dificultăți care apar la controlul activ al vibratiilor sistemelor 
mecanice, a căror comportare dinamică este cunoscută partial şi care funcționează in 
condiţii variabile. Sistemele adaptive autoacordabile funcţionează în buclă închisă şi 
utilizează o schemă de estimare remisivă a parametrilor procesului vibrator, iar 
valorile estimatiilor sunt folosite într-o procedură de proiectare on-line a unui 
regulator de structură dată. Utilizarea sistemelor adaptive pentru controlul activ al 
vibratiilor este recomandabilă atât pentru simplitatea posibilă a schemei de comandă, 
cât şi pentru eficienţa procesului de comandă. 

Datorită dinamicii nemodelate, algoritmii de comandă teoretic convergenti pot 
deveni instabili. În acest sens este necesară dezvoltarea de cercetări pentru găsirea de 
soluţii pentru asigurarea robustetii sistemului, ceea ce implică şi o complicare a 
strategiei de comandă. Utilizarea unui sistem adaptiv pentru controlul activ al 
vibratiilor, necesită cunoaşterea prealabilă a dinamicii acestuia, sau specificarea unor 
parametri de adaptare. O acordare corectă a acestora implică specificarea de către 
proiectant a unor parametri care apar în cadrul algoritmilor de estimare. 

Alegerea corectă a acestuia necesită cunoaşterea dinamicii procesului vibrator 
şi a principiilor de proiectare a regulatoarelor autoreglabile. De asemenea, se impune 
luarea unor măsuri de siguranță pentru evitarea unor fenomene nedorite ce pot să 
apară în timpul funcționării de durată a regulatoarelor adaptive. 

Implementarea sistemelor adaptive implică autoadaptarea regulatorului într-un 
timp care este funcție de ieşirea sistemului şi de semnalele de perturbatie, ceea ce 
poate genera comenzi necorespunzătoare care pot periclita siguranța sistemului 
mecanic. Pentru a mări siguranţa în funcționare a sistemului mecanic în perioada de 
adaptare, se poate realiza o simulare numerică a regulatorului, în felul acesta 
realizând şi o trecere rapidă de la perioada de concepţie la cea de implementare. 

Simularea numerică se bazează, de obicei, pe o aproximare redusă a dinamicii 
sistemului mecanic, dar care, poate fi suficientă, uneori, pentru luarea unor măsuri 
care să asigure un regim tranzitoriu de acordare de scurtă durată, rămânând ca în 
momentul implementării să se realizeze numai o acordare fină a regulatorului. 
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Noile echipamente de calcul, în timp real, au permis implementarea la scară 
industrială a sistemelor adaptive, fiind aplicate eficient la automatizarea unor procese 
industriale moderne, în domeniul piloților automati, la sistemele militare, maşini 
unelte, roboți industriali etc. Identificarea sistemelor mecanice constituie o etapă 
obligatorie în proiectarea sistemelor moderne adaptive, ceea ce implică o cunoaştere 
suficient de precisă a modelelor sistemice asociate proceselor vibratorii din sistemele 
mecanice. 

Identificarea analitică cere un efort de proiectare mare, modelele obținute fiind 
complexe, neadecvate din punct de vedere sistemic şi nu permite includerea efectelor 
produse de acțiunile perturbatoare aleatoare. 

Concepţia modernă a proiectării sistemelor adaptive este actualmente integrată 
cu concepția sistemică şi cu teoria identificării experimentale a proceselor vibratorii, 
necesitând calculatoare performante, întrucât impune utilizarea unor algoritmi de 
identificare şi reglare sofisticati, dar eficienți. 

Sistemele adaptive necesită măsurarea mărimilor procesuale şi prelucrarea în 
timp real a datelor măsurate, precum şi stabilirea unui model dinamic minimal, care 
să înglobeze efectul sistemic al tuturor perturbatiilor remarcabile, interne sau externe 
procesului vibrator. 

Identificarea unui proces vibrator necesită, în principiu, următoarele etape: 

a) Determinarea unei clase de modele adecvată proiectării algoritmilor de 
reglare necesită în prealabil, o identificare analitică grosieră, bazată pe cercetări 
teoretice. Stabilirea modelului optim, din această clasă, se face ulterior prin tehnicile 
de identificare sistemică, care necesită o identificare sistemică, o reglare adaptivă şi 
care impune alegerea unei clase de algoritmi de reglaj adecvati. 

Disponibilitatile hard-software ale calculatorului de proces introduc restricții in 
alegerea clasei algoritmilor de reglare care se determină pe baza unei ipoteze inițiale 
făcută asupra modelului sistemic. Nu orice comandă sistemică în procesul vibrator 
este admisibilă tehnic sau tehnologic şi invers, nu orice intrare admisă tehnic sau 
tehnologic este optimă. 

b) Achiziţia datelor de intrare/ieşire şi alegerea tipului de semnal de comandă 
implică existenţa în prealabil a traductoarelor de proces şi a elementelor de execuţie 
adecvate. Pe lângă semnalele de intrare, unele metode de identificare activă necesită 
semnale de intrare tipice, introduse artificial şi care, prin conţinutul predefinit, permit 
determinarea modelelor dorite. Majoritatea sistemelor adaptive utilizează algoritmi de 
identificare “on-line” în buclă închisă. 

c) Determinarea parametrilor modelului optim se face având la bază două 
principii teoretice: optimizarea parametrică sau teoria estimatiei. În proiectarea 
sistemelor automate adaptive este preferată teoria estimatiei în cazul proceselor 
vibratorii afectate de perturbații stohastice şi de complexitate mare. 

Noile echipamente mecatronice necesită folosirea unor sisteme adaptive 
performante, pentru controlul activ al vibratiilor. Nevoia de optimizare a controlului 
activ al vibratiilor va fi mai pregnantă în domeniul sistemelor expert şi a roboților 
inteligenţi. Performanţele sistemelor de control activ al vibrațiilor depind şi de modul 
cum se face interfatarea la nivelul de hardware cât şi la nivelul de control şi software. 
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Realizarea unui sistem de control activ al vibratiilor implica: 


e un complex de senzori; 

e analiza şi interpretarea semnalelor date de senzori; 

e stocarea energiei, conversia în lucru mecanic şi controlul într-un ciclu de 
funcționare; 

e tehnici de acţionare precise care primesc semnalele de la senzori şi menţin 
sistemul mecanic în funcțiune. 


5.2. Sisteme de control al vibratiilor 
5.2.1. Consideraţii generale 


Progresele recente în domeniul electronicii, informaticii şi a sistemelor de 
control a făcut posibilă abordarea problemelor de vibrații ale sistemelor mecanice 
într-o manieră nouă mult mai eficientă. 

În timp ce modalitatea tradiţională de reducere a vibratiilor constă în mărirea 
rigiditati1 sistemelor mecanice sau utilizarea amortizării, în prezent sistemele de 
control sunt capabile să modifice răspunsul sistemului mecanic la solicitările 
dinamice, prin aplicarea adecvată a unor forțe active, realizând o reducere a 
vibratiilor. Această soluţie este utilizată în toate domeniile mecanicii structurilor, cu 
aplicaţii în construcții, inginerie mecanică şi aeronautică. 

De exemplu, în cazul unei structuri uşoare de dimensiuni mari, proiectată 
pentru a fi lansată în spațiu cu gravitație redusă, forțele statice sunt reduse sau chiar 
nule, ceea ce permite proiectarea unei structuri foarte uşoare, aceasta fiind chiar una 
din condiţiile de bază impuse pentru orice structură ce urmează a fi plasată pe orbită. 

Aceasta conduce la o frecvenţă proprie de valoare foarte redusă care poate fi 
excitată cu uşurinţă şi pentru care amortizarea este redusă. 

Orice încercare de a menţine forţele active şi deplasarea în limitele rezonabile, 
cu tehnici convenţionale (spre exemplu prin rigidizarea structurii şi adăugarea 
amortizării) poate conduce la o creştere semnificativă a masei şi deci a costului 
construcției. Utilizarea unui sistem de control activ conduce la rezolvarea acestei 
probleme într-o manieră mult mai eficientă şi mai ieftină. 

Un sistem mecanic prevăzut cu actuatori, care îşi poate adapta forma 
geometrică sau îşi poate modifica caracteristicile mecanice, pentru a stabiliza un 
număr de parametri de lucru, se numeşte sistem adaptiv. Deci un sistem adaptiv are 
actuatori care permit modificarea controlată a stării şi caracteristicilor sistemului. 
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O altă categorie de sisteme mecanice sunt acelea în care sunt prezenți şi 
senzorii. Nu este obligatoriu ca cele două elemente (actuatorii şi senzorii) să apară 
împreună într-un sistem. Un sistem care este atât adaptiv cât şi senzorial se numeşte 
sistem controlat. 

Sistemele active sunt sisteme controlate, în care este prezentă şi o sursă 
externă de energie, utilizată pentru controlul sistemului mecanic şi modelată de 
sistemul de control cu ajutorul informaţiilor venite de la senzori. 

Sistemele inteligente pot fi diferenţiate de sistemele active prin prezenţa într-o 
mai mare măsură a sistemului de control, care preia mai multe funcții. 

Cele mai multe sisteme biologice intră în această categorie, iar un exemplu de 
sistem inteligent este aripa unei păsări care-şi modifică parametrii aerodinamici, 
pentru a controla forțele aerodinamice necesare zborului. În acest caz este controlată 
atât forma aripii cât şi comportamentul dinamic al acesteia. În timp ce sistemul 
central de control coordonează întregul sistem, cele mai multe acțiuni de control sunt 
exercitate de subsistemele periferice distribuite în toată structura. 

În toate tipurile de structuri controlate, sistemul de control trebuie să execute 
o gamă largă de sarcini. Acesta poate fi utilizat pentru a modifica unii parametri 
critici în scopul de a adapta caracteristicile sistemului la condiţiile de lucru. 

Un exemplu de sistem de control este şi un dispozitiv ce modifică rigiditatea 
lagărelor unui rotor, cu scopul de a varia turatia critică a acestuia în timpul pornirii, 
pentru a permite trecerea din zona subcritică în cea supracritică, fără a trece prin 
turatia critică. În acest caz nu este necesar un sistem de control foarte complicat şi 
poate fi utilizat chiar un control manual în cazul în care avem de a face cu o pornire 
lentă. Un alt exemplu în care pot fi utilizate sistemele lente de control sunt suspensiile 
autovehiculelor, capabile să menţină vehiculul într-o poziție prescrisă chiar şi atunci 
când apar forte statice sau cvasi-statice (cum ar fi forțele centrifugale în curbele căilor 
de rulare). În cazul în care sistemul de control trebuie să furnizeze forte pentru a 
controla vibraţiile, răspunsul acestuia trebuie să fie rapid. 

Atunci când este suficient controlul câtorva moduri proprii ale structurii 
mecanice (cum ar fi în cazul clădirilor înalte, a podurilor şi a unor structuri spațiale) 
cerinţele pentru sistemului de control nu sunt foarte severe, acestea devenind dificile 
atunci când perioada caracteristică a fenomenului ce trebuie ținut sub control este 
mica şi deci frecvențele corespunzătoare sunt mari. 

Dacă elementele structurii sunt mobile şi este deja prezent un sistem de 
control pentru mişcările acestora, controlul comportamentului dinamic al sistemului 
mecanic poate fi realizat prin coordonarea motoarelor ce acționează maşina, cum este 
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cazul braţelor de roboţi sau a structurilor spaţiale, în care comportamentul dinamic 
este puternic afectat de modul în care actuatorii execută sarcinile lor de conducere a 
elementelor structurale, în poziţiile solicitate. 

În viitor, aplicaţiile controlului sistemelor mecanice, în particular folosind 
sisteme de control activ, vor deveni din ce în ce mai accesibile. 

Performanţele superioare şi reducerea costului sistemelor de control fac tot 
mai posibilă utilizarea acestora, mai ales dacă sistemul de control complex, bazat pe 
microprocesoare, este utilizat şi în alte scopuri. Progresele recente în domeniul 
rețelelor neuronale deschid perspective foarte promițătoare şi în domeniul controlului 
activ al structurilor mecanice. Siguranţa în funcționare este o caracteristică impusă 
sistemelor de control ce realizează funcții vitale, cum ar fi zborul controlat de la 
distanţă, iar aceste cerinţe pot avea influenţe puternice asupra costurilor atât la nivelul 
componentelor, cât şi a sistemelor, in acest fel influențând negativ şi aplicaţiile pe 
scară largă ale controlului activ. 


5.2.2. Clasificarea sistemelor de control 


Dezvoltarea explozivă în ultimele decenii a sistemelor de control şi a 
tehnologiile aferente face imposibilă chiar şi numai enumerarea lor în această lucrare 
şi de aceea vom prezenta, în continuare, doar câteva observaţii cu privire la sistemele 
de control, observaţii ce ar putea fi utile la controlul vibratiilor. 

Teoria clasică a controlului tratează sistemele de control liniare sau cele care 
pot fi liniarizate. Instrumentele de bază sunt aceleaşi cu cele ale dinamicii sistemelor 
liniare: diagramele bloc, ecuaţiile fazoriale, funcțiile de transfer şi analiza cu valori 
proprii pentru studiul stabilității. 

Sistemele de control pentru controlul dinamic al sistemelor mecanice pot fi 
realizate utilizând diferite tipuri de actuatori: mecanici, electrici, hidraulici sau 
pneumatici. Prin urmare şi tipurile de traductoare folosite pentru obținerea 
informaţiilor din sistem şi sistemele de comandă a actuatorilor sunt diverse. 

În ultimul timp însă, sistemele electronice de comandă au devenit mult mai 
răspândite, atât în cazul aplicaţiilor electrice dar şi în cazul aplicaţiilor de 
electromecanică, electrohidraulică etc. Partea electronică poate fi analogică sau 
digitală. Sistemele analogice sunt preferate în aplicaţii simple, fiind mai ieftine decât 
cele digitale. Odată cu răspândirea sistemelor bazate pe microprocesoare, sistemele 
digitale au devenit tot mai folosite, în principal, datorită flexibilitatii şi posibilității de 
a realiza sarcini foarte complexe. 
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Sistemele de control activ sunt echipate cu surse externe de energie care 
furnizează forţele de control. Sunt cazuri în care cantitatea de energie necesară pentru 
control este minimă şi în acest caz sistemul se numeşte semiactiv. 

Sistemele active pot fi de asemenea manuale sau automate, dar numai cele 
automate sunt importante în controlul activ al vibratiilor, mai ales dacă este necesar 
un control dinamic cât mai riguros. 

Atât sistemele de control active cât şi cele pasive pot fi sisteme cu buclă 
deschisă sau cu buclă închisă. Sistemele de control cu buclă deschisă, numite şi 
sisteme de control predeterminate, răspund la variația parametrilor de intrare ai 
sistemului controlat fără a măsura parametrii de ieşire, pentru a verifica dacă 
răspunsul sistemului este conform cu valorile dorite. 

De exemplu, un sistem ce modifică rigiditatea suportilor rotorului, în funcție 
de viteza unghiulară, este un sistem deschis. În sistemele cu buclă închisă, numite şi 
sisteme feedback, sistemul de control monitorizează ieşirile din sistem, comparând 
valorile lor cu o serie de valori de referință predeterminate şi foloseşte aceste 
informaţii pentru a controla sistemul. 

Sistemele de control cu buclă deschisă şi cu buclă închisă pot fi folosite şi 
simultan, cum ar fi cazul sistemelor în care viteza de răspuns a controlerului este 
mărită prin monitorizarea excitaţiei şi utilizarea acestei informaţii pentru a ajuta la 
controlul sistemului (tehnica feedforword — reacție înainte). 

Un exemplu de sistem de control activ, manual, cu buclă închisă este şoferul 
unui autovehicul. Un lagăr magnetic activ este un exemplu de sistem de control activ 
automat cu buclă închisă. Sistemele cu buclă închisă sunt preferate atunci când este 
necesar un control precis, dar acest tip de sisteme de control sunt de regulă mai 
complexe şi mai costisitoare decât sistemele cu buclă deschisă. Atunci când controlul 
este realizat prin mijloace mecanice este destul de dificil de a stabili care este 
sistemul de control şi care este sistemul controlat. 

O altă clasificare obişnuită a sistemelor de control este aceia care le împarte în 
sisteme de reglare (regulatoare) şi servomecanisme (sisteme de urmărire). 

Un regulator este folosit pentru a menţine un sistem într-o stare 
predeterminată, care poate fi o poziţie de echilibru sau o stare de mişcare cu o viteză 
sau accelerație impusă, în condițiile existenței unor perturbații externe. Arcul unui 
pendul invers poate fi considerat un regulator, chiar dacă acesta nu-şi îndeplineşte 
sarcina în prezenţa unei perturbații constante: dacă o forță constantă F acţionează 
asupra pendulului (sistemul controlat) arcul nu este capabil să restabilească poziția 
verticală a acestuia. În cazul servomecanismelor referința se modifică în timp, iar 
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sistemul de control tinde să obțină la ieşirea sistemului controlat o valoare care 
urmăreşte referinţa. De asemenea, în acest caz ieşirea poate fi o poziţie, o viteză, o 
acceleraţie sau orice altă mărime dorită. 

Sistemele de control pot fi cu o singură intrare şi o singură ieşire (SISO — 
single-input-single-output) sau cu mai multe intrări şi mai multe ieşiri (MIMO — 
multiple-input-multiple-output) numite şi sisteme multivariabile. În primul caz o 
singură ieşire a sistemului controlat este determinată de o singură intrare a sistemului 
de control. Acest caz nu este specific doar sistemelor cu un singur grad de libertate. 

În cazul sistemelor cu mai multe grade de libertate controlul poate fi realizat 
doar asupra unuia dintre ele, ori asupra unei combinaţii de câteva variabile de stare. 

De asemeni, un sistem cu un singur grad de libertate poate avea două variabile 
de stare, cum ar fi poziţia şi viteza, care pot fi controlate independent de un sistem de 
control multivariabil. În sistemele de control multivariabile este de regulă imposibil 
de determinat dacă o anumită intrare controlează independent o singură ieşire. 

Aproape întotdeauna apar interacțiuni între diferite intrări şi ieşiri şi deci 
sistemul este cuplat. În cazul în care această interacţiune nu apare şi fiecare intrare 
controlează o singură ieşire, sistemul poate fi divizat în mai multe sisteme SISO 
(control descentralizat sau decuplat). 


5.2.3. Sisteme liniare discrete controlate 


În acest capitol vor fi luate în considerare doar structurile liniare controlate. 

Aceasta înseamnă că atât sistemul controlat cât şi sistemul de control trebuie 
să se comporte liniar. În principiu, un sistem controlat poate fi studiat în acelaşi mod 
ca şi un sistem necontrolat. 

Dacă este luată în considerare abordarea în spaţiul stărilor, se obţine un set de 
ecuaţii diferențiale de ordinul I de acelaşi tip cu cele întâlnite în cazul sistemelor 
necontrolate şi pot fi studiate folosind aceleaşi procedee matematice. 

Scopul principal al sistemelor de control este minimizarea răspunsului 
sistemului mecanic la excitatiile exterioare acestuia, deci sistemul de control se va 
comporta ca un amortizor foarte puternic. 

Să considerăm un sistem mecanic linear cu mai multe grade de libertate, a 
cărei diagrama simplificată intrare-ieşire este dată in fig. 5.1.a. 

În fig. 5.1.b. este dată diagrama detaliată a sistemului de control realizată pe 
baza ecuaţiilor 5.1. Sistemul va fi asimilat cu o structură liniară, dependentă de un 


număr r de intrări independente {u(t)} si care furnizează un număr m de ieşiri 
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{y(t)}, care pot fi diferite de cele n variabile de stare, dar care în cazul sistemelor 


liniare pot fi exprimate în general ca şi combinaţii liniare ale variabilelor de stare. 


(amurg?) Hoje 


a) A b) 


Fig. 5.1 
Recurgând la reprezentarea prin variabile de stare, ecuaţiile de mişcare ale 


structurii pot fi scrise în forma: 
a =[A]{z; +B] {uct} 
ty(t)} =[C]iz(t)} + [D] {ucts 


unde vectorul {z} contine cele n variabile de stare, [A] este matricea dinamica (cu n 


(5.1) 


linii şi coloane) iar [B]este matricea de intrare (cu n linii şi r coloane). 

[C] este o matrice cu m linii şi n coloane numită matrice de ieşire. 

Matricea [D] are m linii şi r coloane şi reprezintă influenţa directă a intrării 
asupra ieșirii, fiind numită şi matricea de legătură directă. În continuare această 
matrice va fi neglijată pentru a simplifica ecuațiile. Toate ecuațiile pot fi de asemenea 
rescrise şi cu matricea [D] inclusă. Setul de matrici [A], [B], [C] si [D] alcătuiesc 
aşa numitul cvadruplu al sistemului. 

Ecuațiile (5.1) pot fi transformate în ecuaţii algebrice prin transformarea 
Laplace. Considerând că la momentul initial t = 0 toate variabilele de stare erau 
nule, ecuaţiile sistemului în domeniul Laplace sunt: 


fa =[A]iz(s)} +[B]tu(s)) (52) 
ty(s)} = [Cliz(s)) | 
Ecuația ce leagă ieşirea sistemului de intrarea acestuia este: 
{y(s)} = [CISH] - [AD “[B]{u(s)} (5.3) 
iar funcția de transfer este: 
[G(s)] = [CI(s(D -[AI) “[B] (5.4) 


5.2.4. Controlabilitate şi observabilitate 


Spunem că un sistem este controlabil dacă poate fi determinată o funcție 
pentru intrările {u(t)}, definită în intervalul de timp de la t, la tp care să permită 


sistemului să treacă din starea inițială într-o stare dorită, şi în particular la o stare în 
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care toate variabile de stare sunt egale cu 0. Dacă un sistem este controlabil pentru 
orice moment initial t, şi pentru orice stare inițială, atunci sistemul este complet 
controlabil. Pentru a verifica dacă sistemul este controlabil, putem scrie matricea de 
controlabilitate: 

[H] =|[B][AIBL [AP (BI, -...[AT™ [BI] (5.5) 

Dacă această matrice, cu n linii şi n xr coloane, are rangul n, atunci sistemul 
este complet controlabil. 

În mod similar, un sistem liniar este considerat observabil dacă este posibil să 
se determine starea acestuia la momentul t, din legile intrărilor {u(t)} şi cele ale 
ieşirilor {y(t)} definite din momentul t, până la momentul ts. Dacă acest lucru poate 
fi realizat pentru orice moment initial t, şi pentru orice starea inițială, atunci sistemul 
este complet observabil. Pentru a verifica dacă un sistem liniar cu parametri ficşi este 
observabil, putem scrie matricea de observabilitate: 

[0] = [CI ATIC). CAT ICT", (CAT ICT] (5.6) 

Dacă această matrice, cu n linii şi nxm coloane, are rangul n, atunci 
sistemul este complet observabil. 

În cazul sistemelor cu o singură intrare şi o singură ieşire (SISO), matricele 
[H] şi [O] sunt matrice pătratice de ordin n, şi condiţia rangului se reduce la o 
condiţie de nesingularitate. Este uşor de verificat că în cazul unui sistem liniar cu un 
singur grad de libertate, condiţiile de observabilitate şi controlabilitate sunt 
întotdeauna verificate. Acest lucru nu este însă întotdeauna adevărat şi în cazul 
sistemelor cu mai multe grade de libertate, în care observabilitatea şi controlabilitatea 
trebuiesc verificate pentru fiecare caz particular. 


5.2.5. Controlul în buclă deschisă 


Să considerăm o structură la care ataşăm un număr de actuatori ce acționează 
cu o serie de forte de control {F,}. Ecuația de mişcare a sistemului devine: 

{2} =[A]{z} +B. ]{u,()} + [B, ]u, (0)} (5.7) 
unde vectorul de intrare extern {u,} şi vectorul de intrare de control {u.} pot avea 
dimensiuni diferite şi prin urmare matricele [B, ] şi [B. ] pot avea numere diferite de 
coloane. Forţele de control produse de actuatori sunt legate de intrările de control 
{u,} prin relaţia {F,} =[T,]{u,}. Un exemplu de sistem cu buclă deschisă este un 


sistem cu compensarea intrării, în care un bloc funcțional furnizează un set de intrări 
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de control {u,} ce depind de forțele exterioare {F,(t)} sau, mai general, de intrările 
externe {u,(t)}, aplicate sistemului (fig. 5.2). 

tu.) =[P] tu. (t)} (5.8) 
{Ue} 


Bel 


Fig. 5.2 
În fig. 5.2.se dă diagrama bloc a structurii cu mai multe grade de libertate, 


controlată de un sistem cu buclă deschisă. Matricea de control a sistemului de control 
[P] are un număr de linii egal cu numărul de intrări de control şi un număr de 


coloane egal cu numărul intrărilor externe. Numărul total de ecuații de mişcare ale 
sistemului controlat poate fi obținut introducând ecuaţia (5.8) în ecuaţia (5.7): 


te =[A]izs +([B. TP] +[B. )tu.(03 
wO =[C] iz} 


In general, un sistem cu buclă deschisă necesită o comandă la intrare care 


(5.9) 


aplicată acestuia determină o ieşire dorită. Este deci necesară o foarte bună 
cunoaştere a dinamicii sistemului controlat şi de regulă controlul cu buclă deschisă se 
aplică ca o componentă de reacție înainte în sistemele de control cu reacție inversă. 

Răspunsul liber al sistemului nu este în acest caz afectat de prezenţa 
sistemului de control, care influenţează doar răspunsul forțat. Această facilitate este 
însă strâns legată de linearitatea sistemului. Cu ajutorul transformatei Laplace şi 
considerând că la momentul t=0 toate variabilele de stare sunt nule, funcția de 
transfer ce leagă ieşirile sistemului de intrările externe poate fi uşor calculată: 


[G(s)] = [C](s{1]-[A]) (B. J[P(s)]+ [B.)) (5.10) 
Se observa ca functiile de transfer ale sistemului de control depind de 
variabila s. 


5.2.6. Controlul cu bucla inchisa 


Să considerăm o structură controlată de un sistem cu buclă închisă (fig. 5.3). 
Intrările de referință {r(t)} interacționează cu ieşirile din sistem {y} pentru a furniza 
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intrări de control potrivite {u,} pentru un set de actuatori ce produc forțele de 


control. Actuatorii pot fi sisteme active dar pot fi şi elemente pasive, cum ar fi un arc. 


Fig. 5.3 
În fig. 5.3.a. este dată diagrama bloc a sistemului cu mai multe grade de 


libertate, controlat de o buclă de reacție inversă, iar în fig. 5.3.b. se dă diagrama bloc 
generală a unui sistem cu reacție inversă în domeniul Laplace. 

Funcţiile de transfer ale sistemului controlat şi ale sistemului de control sunt 
notate cu G(s) şi respectiv H(s). 

Dacă vom considera un sistem SISO (cu o singură intrare şi o singură ieşire), 
fără nici o perturbatie exterioară, deci {F,(t)} = 0, atunci ieşirea y(t) este legată de 


intrarea de referință r(t) prin următoarea relaţie scrisă în domeniul Laplace: 


y(s) = G(s)[r(s) — H(s)y(s)] (5.11) 
Funcţia de transfer a buclei închise este: 
ys)___ G(s) aay 


r(s) 1+G(s)H(s) 
În cazul sistemelor MIMO (cu mai multe intrări şi mai multe ieşiri), legătura 
dintre intrare şi ieşire este dată de relația: 
{y(s)} = (11+ [G(s)][H)]) G(s) fr(s)} (5.13) 
Ecuatia de stare a sistemului controlat este data de asemeni de ecuatia (5.7), 
dar acum intrările de control tu.) sunt dependente de ieşirile sistemului {y} si de 
intrarile de referinta {r(t)}: {u.} =[Q]{r}-[P]{y} (5.14) 
unde dimensiunile tuturor vectorilor şi matricelor depind de numărul intrărilor de 
control şi de referință şi de numărul ieşirilor sistemului. Ecuația de mişcare a 
sistemului controlat este: 
{2} = ((A]-[B, JIPIIC]{z} +[B. [Q] {r(t)} +[B. Hu, (0) (5.15) 
Daca sistemul de control este de tip regulator, vectorul {r} contine doar 
constante ce definesc punctul de reglare. In cazul in care scopul sistemului de control 
este de a mentine structura intr-o pozitie de echilibru static, in conditiile in care avem 


forte perturbatoare {F (t)}, intrarea de referință este egală cu zero si ecuaţia de 
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mişcare poate fi simplificată. Trebuie remarcat faptul că prezenţa buclei de control 
influențează atât comportarea liberă a sistemului cât şi răspunsul forțat al acestuia. 

Astfel, stabilitatea reală a sistemului poate fi afectată. Deşi sistemul de control 
are rolul de a mări stabilitatea structurii sau de a oferi o stabilitate artificială unui 
sistem instabil, pot să apară şi situaţii în care sistemul de control introduce 
instabilitati nedorite în unele moduri proprii de vibrații. De aceia trebuie studiat 
comportamentul sistemului cu multă atenţie pentru a evita astfel de situaţii. 

Diagrama bloc a structurii cu mai multe grade de libertate, controlată de un 
sistem cu reacţie inversă a ieşirii corespunzătoare ecuaţiei (5.15) este prezentată în 
fig. 5.4. Acest tip de reacție inversă este de obicei numită reacție inversă a iesiril, 
deoarece bucla este închisă utilizând doar ieşirile sistemului. 


Fig. 5.5 
Proiectarea unui astfel de sistem de control constă în determinarea matricelor 


de transfer [P] şi [Q] care permit sistemului să aibă comportamentul dorit. 


Un tip mult mai complet de reacție inversă este reacția inversă a variabilelor de 
stare, prezentată în diagrama bloc a structurii cu mai multe grade de libertate din fig. 
5.5, în care toate variabilele de stare sunt utilizate pentru a închide bucla. Intrările de 
control sunt obţinute în acest caz cu ecuaţia {u,} =[Q]{r}—[P]{z}, iar produsul 


[P][C] din ecuaţia (5.15) trebuie înlocuit cu matricea [P]. De regulă reacţia inversă 
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de stare este considerată o situație ideală, iar din motive practice şi datorită faptului 
că este imposibil de măsurat un număr mare de variabile de stare, se utilizează reacția 
inversă a ieșirii. 

Ca alternativă este utilizarea unui sistem ce estimează variabilele de stare pe 
baza ieşirilor disponibile, sistem numit observer. Acest lucru este posibil dacă 
sistemul este observabil. Observerul este un sistem capabil să genereze la ieşire o 
aproximare {2} suficient de exactă a variabilelor de stare {z} ale sistemului, atunci 
când la intrare primeşte ieşirile {y} şi intrările {u} ale sistemului. 

Ecuația dinamică a observerului are forma: 

42) =[A ]iz} +[B, ]tuy +[Do ltys (5.16) 
unde dimensiunile matricelor pot fi determinate din numărul variabilelor de stare, de 
intrare şi de ieşire ale sistemului. Schema unui sistem cu reacţie inversă a variabilelor 
de stare bazată pe prezenţa unui observer este prezentată în fig. 5.6, unde matricea 
[B,] a fost înlocuită cu matricea [B. ]. Intrările de control sunt obţinute ca în cazul 
reacției inverse de stare, unde este folosită starea estimată {z} furnizată de observer 


în locul stării reale {z}. 


Fig. 5.6 
Utilizând transformata Laplace şi considerând că la momentul initial t=0 


valoarea tuturor variabilelor de stare este zero, funcţia de transfer a buclei închise, 
care leagă ieşirile {y(s)} ale sistemului de intrările externe {u,(s)}, când toate 
intrările de referință sunt egale cu zero, poate fi calculată cu uşurinţă. 

Pentru un sistem cu reacţie inversă a ieșirii avem: 

[G(s)] = [CISH] - [A] +[B. JIP(S)ILCI) [B,J (5.17) 

Şi în acest caz funcțiile de transfer ale sistemului de control depind de 
variabila Laplace s. Polii sistemului cu buclă închisă sunt în acest caz rădăcinile 
ecuației caracteristice: 
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det(s{I]—[A]+[B, ][P(s)][C]) = 0 (5.18) 
Ecuatii similare se obţin şi pentru sisteme cu reacție inversă a stărilor şi 
pentru funcții de transfer ce leagă ieşirile de intrările de referință {r(s)}. 


5.2.7. Calculul matricelor de transfer prin metoda alocării polilor 


Eficienţa unui sistem de control poate fi evaluată în câteva moduri, începând 
cu metoda determinării erorii prin încercări, utilizată încă în mod frecvent, până la 
cele mai sofisticate metode ale teoriei controlului optim. Ultima, aplicată tot mai des, 
se bazează cel mai adesea pe minimizarea unor indici de performanță cum ar fi 
eroarea sistemului de control, costul sau energia necesară pentru funcția de control. 

Indicii de performanță pot fi de exemplu de forma: 


1 = [li az? + Dutu. O fat (5.19) 


unde cu lexy] a fost notată norma euclidiană a vectorului {x}. Această formulare se 
utilizează atunci când se urmăreşte minimizarea integralei în timp a abaterii de la 
condiția ca toate variabilele de stare să fie egale cu zero, cum ar fi erorile de control 
şi intrările de control, care în anumite condiții sunt dependente de energia necesară 
pentru funcția de control. Diferitele variabile de stare şi diferitele intrări pot avea 
influenţe diferite, iar matricele [ W, | şi [W, ] sunt introduse ca indici de performanță. 

Proiectarea detaliată a sistemului de control depăşeşte cadrul acestei lucrări şi 
prin urmare vor fi date câteva detalii doar în privința metodei alocării. 

Fie un sistem cu reacţie inversă de stare şi cu matrice de transfer constantă. 

Initial considerăm că sistemul are o singură intrare (r =1) şi prin urmare 
matricea de transfer [P] ce trebuie determinată este o matrice cu o singură linie şi n 
coloane. Matricea [Q] se reduce la un scalar iar matricea [B,] este un vector de 
ordin n. Pentru a descrie comportarea liberă a sistemului în termenii frecvențelor 


naturale, se stabilesc cele n frecvențe naturale s,, S,, ...,s, ale matricei dinamice 
[A]—[B, ][P]. Dacă acestea sunt complexe, trebuie să avem şi valorile conjugate 
pentru a obține o valoare reală a câştigului. 
Ecuația caracteristică a sistemului este în aceste condiţii: 
det(s[I] -[A]+[B, ][P]) = (s —s, )(s—s,)...(s—s,)=0 (5.20) 
Cele n valori proprii pot fi utilizate pentru a calcula cei n coeficienți ai 
polinomului caracteristic. Egalând cu zero membrul stâng al relației (5.20) cu 
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coeficienţii astfel calculati, se obţin n ecuaţii care se pot utiliza pentru a calcula cele n 
elemente necunoscute ale matricei [P]. Calculul necunoscutelor se poate face uşor 
utilizând formula lui Ackermann: 
[P]=[0, 0, 0, ..., 0, 1J[H] [N] (5.21) 
unde [H] este matricea de controlabilitate definită de ecuaţia (5.5), iar matricea [N] 
este obținută din coeficienții: ao, a),..., 4n-1, ai polinomului caracteristic (indicii indica 
puterea necunoscute!) cu ajutorul formulei: 
[N] =[A]" +a, [A] +a, [A]" + ...+ aoi] (5.22) 

Dacă matricea de controlabilitate, care în cazul unui sistem cu o singură 
intrare este o matrice pătratică, e nesingulară, se poate calcula cu uşurinţă matricea de 
transfer [P] a sistemului de control. Totuşi aceasta este o situaţie teoretică deoarece 
în practică evaluarea numerică a matricei [P] pentru sisteme a căror ordin al matricei 
dinamice este mai mare poate fi afectată de erori numerice mari. 

În cazul sistemelor multivariabile situaţia este mult mai complicată. Matricea 
de transfer [P] are r linii şi n coloane astfel încât numărul necunoscutelor este rxn, 
în timp ce rădăcinile ecuaţiei caracteristice şi coeficienții polinomului caracteristic 
sunt doar în număr de n. Una din metodele de rezolvare a problemei constă în a 
considera că matricea [P] este de forma [P]={T}[P,], unde {T} este un vector 
format din r constante arbitrare iar [P,] este o matrice necunoscută cu o linie şi n 
coloane. Problema multivariabilă poate fi transformată uşor într-o problemă cu o 
singură intrare, introducând expresia anterioară pentru [P] în ecuaţia caracteristică a 
sistemului controlat, care în aceste condiţii va deveni: 

det(s{1]-[A]+[B, ]{T}[P,])= 0 (5.23) 

Ecuatia (5.1) este ecuaţia caracteristică a unui sistem cu aceiaşi matrice 
dinamică ca a sistemului original dar cu matricea de transfer a intrării transformată 
din [B.] în [B. ]{T}. Astfel problema poate fi rezolvată, odată ce sunt stabilite cele r 
constante ce intră în vectorul {T}. Faptul că sistemul initial este controlabil nu 
garantează însă că sistemul modificat are aceiaşi proprietate. Rezolvarea acestei 
probleme depinde atât de alegerea constantelor arbitrare dar şi de caracteristicile 
sistemului inițial. 


5.2.8. Proiectarea observerului 
Să considerăm un sistem controlat de o reacţie inversă a variabilelor de stare 
bazată pe un observer. Ecuațiile ce permit studiul comportării buclei închise sunt: 
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(2 =[A]{z} +[B, u. } +B. u} . y} =[C] {Zz} , 
{2} =[A, ]{2}+[By]{u.}+[Do]fy} , tu.) =[Q] {r} —[P](2) 


Eroarea introdusă de observer te, ! poate fi definită ca diferenţă dintre starea 


(5.2) 


actuală a sistemului {z} şi starea 42! aproximata de observer: {e,} = {z}— {2}. 
Scazand a treia ecuatie din (5.24) din prima ecuatie, obtinem: 
(60) = ((A]-[Ao] - [Do IICI)z) + [Ao] eo} + 
+((B.J-[B,]u.} +[B.}{u.} 
Matricele [A] şi [B, ] definesc comportamentul observerului. Daca sunt îndeplinite 
condiţiile: [A] =[A]-[D LC] si [B] =[B,], ecuaţia (5.5) se reduce la: 
{èo} = ((A]-[Do]IC] {eo} +[B.] {u} (5.26) 


Considerăm că ecuaţia (5.26) descrie comportamentul liber al sistemului. 


(5.3) 


Dacă părțile reale ale tuturor valorilor proprii ale matricei 
[A,]=[A]—[D, ][C] sunt negative, eroarea introdusă de observer tinde la zero 
atunci când timpul tinde la infinit, iar observerul este stabil. Astfel, observerul poate 
fi proiectat stabilind un set de valori proprii pentru matricea [A  ] a căror parti reale 
sunt negative şi apoi minimizând intervalul de timp dintre momentul în care a fost 
estimat vectorul de stare şi momentul la care este dat vectorul de stare actual. 

Alegerea polilor trebuie să fie un compromis între dorinţa de a avea un 
răspuns rapid şi necesitatea de a elimina perturbațiile. 

Calculul matricei [D,], astfel încât matricea [A] să aibă valorile proprii 


dorite, este simplă. Aici matricea corespunzătoare este [A] —[C]' [D,]' iar metoda 
alocării polilor permite calculul elementelor matricei [D, ], ceea ce înseamnă ca 
rangul matricei de observabilitate [O] este n, deci sistemul este observabil. 


În acest caz procedura este simplă dacă sistemul are o singură ieşire, în timp 
ce pentru sisteme multivariabile trebuiesc făcute unele alegeri arbitrare. 
Ecuația de stare pentru sistemul complex prezentat în fig. 5.8 este: 


be A [B, ][P] Neat ee a 
pe + + (5.27) 
{eo} [0] [A]-[Do][C] eos} (UB. ]tu.} {0} 


Ecuatia caracteristica a sistemului cu bucla inchisa este: 


ae -[A]+[B.][P] -[B.][P] | ag 


(5.28) 
[0] s[1]-[A]+[D„ LC] 
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sau echivalent: 
det(s[1]-[A]+[B. ][P])det(s[1]-[A]+[D,][C])=0 (5.29) 
Rădăcinile ecuației (5.29) sunt valorile proprii ale sistemului controlat 
însumate cu valorile proprii ale observerului iar părți ale ecuației caracteristice pot fi 
rezolvate separat. 


5.2.9. Legi de control fundamentele 


In paragraful precedent am considerat că controlerul furnizează o serie de 
intrări de control {u} sistemului controlat, intrări determinate ca nişte combinații 


liniare dintre ieşirile sistemului {y} sau ale variabilele de stare {z} şi intrările de 
control {r(t)}. În cazul controlului ieşirilor, dacă numărul r al intrărilor este egal cu 
numărul m al ieşirilor şi cele două matrice de transfer [P] şi [Q] sunt egale, legea de 
control de acest tip poate fi simplificată în continuare la forma 
tu) =[K,]{e,} =[K, I(r} — {y}), unde elementele vectorului {e,(t)} reprezintă 


erorile ieşirilor sistemului, iar matricea [K,] conține coeficienții de transfer ai 


sistemului de control. 

Acest tip de control este numit control proporțional (transferul în acest caz 
fiind numit transfer proporțional). Controlul proporțional realizează o corecție 
importantă atunci când erorile instantanee sunt mari. Are marele avantaj că este foarte 
simplu, însă are şi câteva dezavantaje cum ar fi o scădere a preciziei în anumite 
situații şi posibilitatea producerii instabilitatilor. 

Într-un anume sens acest tip de control rigidizează sistemul. 

O altă posibilitate, aplicabilă de asemenea la sistemele liniare, este aşa 
numitul control derivativ, care în cazul sistemelor cu o singură intrare şi o singură 

de 
ieşire, poate fi scris în forma: u=K,— 
dt 

Acest tip de control reacționează mai mult la creşterea erorii decât la eroarea 
efectivă, realizând o corecție mai importantă atunci când eroarea are o rata de creştere 
mai mare. Controlul derivativ introduce în sistem o amortizare şi măreşte astfel 
stabilitatea. Are însă dezavantajul că este insensibil la erorile constante şi prea putin 
sensibil la erorile ce se acumulează lent. Este astfel posibil să cauzeze o deviatie a 
ieșirii sistemului, dar acest dezavantaj nu este critic în controlul sistemelor mecanice, 
unde sistemul de control are sarcina de a preveni vibraţiile, iar reacția sa la forţele 
statice sau cvasistatice are o importanță redusă. 


163 


În mişcarea armonică, eficienţa sa creşte o dată cu frecvenţa perturbatiei. 
O a treia lege fundamentală de control este legea de control integral, care 


t 
poate fi exprimata prin relatia: u=K, f e, (t)dt 


Un astfel de sistem de control reacționează la acumularea erorilor şi 
determină o acțiune de control cu reacție lentă. Dezavantajul său este în primul rând 
acela că este insensibil la frecvenţe ridicate şi este predispus la introducerea în sistem 
a instabilitatilor. 

Datorită diferitelor caracteristici ale legilor de control, adesea se utilizează o 
lege ce combină tipurile de control prezentate anterior şi uneori chiar şi alte tipuri de 
control bazate pe derivate sau integrale de ordin superior. Acest tip de control este 
numit control proportional-integral-derivativ (PID). În domeniul Laplace, relaţia 
dintre intrările de control ale sistemului u(s) şi eroarea e,(S) pentru un sistem de 


control de tip PID cu o intrare şi o ieşire poate fi exprimată prin relația: 
1 
u(s) = P(s)e,(s) = (s +K + 1K, © (5.30) 
S 


Ecuatia (5.30) defineste transferul sistemului de control ca functii in domeniul 
Laplace. In cazul reactiei inverse de stare, intrarile de control sunt influentate de toate 
variabilele de stare ale sistemului, $i prin urmare si de viteze. 

Un control pur proportional are în acest caz unele dintre proprietăţile 
controlului derivativ şi în particular are un efect de amortizare. Trebuie observat că 
funcția de transfer este de regulă o funcție de variabila Laplace s sau în cazul 
răspunsului armonic, o funcție de frecvenţa A care depinde de configurația fizică 
efectivă a sistemului de control. Un prim efect, care adesea este nedorit, este datorat 
la intrările date de senzori. Pentru a modela această întârziere se consideră că 
sistemul de control acţionează ca un sistem de ordinul unu, deci sistemul este condus 
de o ecuaţie diferențială de ordinul I. Pentru un controler proportional cu o singură 
intrare şi o singură ieşire o astfel de ecuaţie are forma: Tu + u = ke, . 


Funcţia de transfer a sistemului de control în acest caz este: 
e,(s) _ pl 
u(s) 1+st 


(5.31) 


Semnificația fizică a parametrilor k şi t este următoarea: k este factorul de 


amplificare a sistemului de control, iar t este constanta de timp a unei intrări în 
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treaptă. Răspunsul adimensional g(t) a unui sistem de ordinul 1, la o intrare de tip 
treaptă unitate este dat de relația (5.32). 

g(t) =k(l-e 1") (5.32) 

Răspunsul în frecvență a unui sistem de ordinul unu poate fi obţinut cu 


uşurinţă din funcția de transfer (5.31) înlocuind pe s cu iA. 
Separând partea reală de cea imaginară, obținem: 


k k 
RHAI] = —5> | HA) F -= , 
1 + 1292 VIETA (5.33) 
kTA l 
S{ H(A)] = -——— , ® = arctg(-TtA 
[H()] ia ae g(-tA) 
a(t) 
ok 
0,8 
0,6 
0,4 
0,2 i 
T 
3 4 
Din &£ 7 
TROD Ae 
1 -30° 
0,1 -60% 
S 0.1 1 10 TA 100 ca SI 0.1 1 10 TA100 
Fig. 5.8 


În fig. 3.8 este dată diagrama Bode a răspunsului în frecvenţă pentru un 
sistem de ordinul I. Frecvența circulară A, = 1/7 este aşa numită frecvență de tăiere. 


Trebuie observat că perioada corespunzătoare frecvenţei de tăiere definită aici 
nu coincide cu constanta de timp, având valoarea T, = ZTT. 
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Sistemul de ordinul unu acţionează deci ca un filtru trece jos cu o atenuare, la 
frecvențe mai mari decât frecvenţa de tăiere, de 6 dB/octavă sau 20 dB/decadă. 
Un astfel de sistem introduce şi un defazaj al răspunsului care creşte de la 
zero la frecvenţe foarte scăzute, la 90* atunci când frecvenţa tinde la infinit. 
La frecvenţa de tăiere defazajul este 45°. Eficienţa sistemului de control scade 
rapid la frecvenţe mai mari decât frecvenţa de tăiere. 
În cazul sistemelor de control multivariabile, o lege ce permite introducerea 
unei anumite întârzieri într-un sistem cu reacție inversă de la ieşire este: 
Tu) + {uF = [PIG — tys) 
Ecuatia sistemului controlat poate fi exprimat prin relatiile: 
(2 =[Al{z} +[B, ]{u,} + [B.]{u,} 
fy} =[C] 2} (5.34) 


fi.) =- fu) + “(ei t- PHY) 


Sau altfel scris: 


COVE a amare eer o 
la ~ “(PIC =] [hs {QU + {0} (5.35) 


Asemănător, în cazul reacției inverse realizate prin intermediul unui observer, 
ecuaţia de stare a sistemului controlat poate fi scrisă în forma: 


iż =[A]{z;} + [B, Jtu.s + [Bus 


{2} =[A,]{2} + [Bo] {u.} + [D] fy} (5.36) 
fa} =—— fu} + -PIA 


Sau altfel scris: 
G | ei u o) pO | [Bius 
ars SE p pa) {upp t Oli Fa 40 (5.37) 
{eo} [0] [0] [A]-[D,][C]| eos {0} [Be u.s 
Constanta de timp a combinației dintre sistemul de control şi actuatori este un 
parametru foarte important şi poate impune alegerea unei metode de studiu 
particulare, mai ales atunci când se lucrează cu frecvente înalte. 
În cele mai multe cazuri sistemul de control poate fi modelat ca un sistem de 
ordinul I doar cu o aproximare foarte grosieră. Toate tipurile de sisteme de control 
pot furniza o ieşire limitată în amplitudine. Când se atinge răspunsul maxim, apare 
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fenomenul de saturație şi amplificarea scade o data cu creşterea semnalului de la 
intrare, obținându-se astfel un răspuns neliniar. 

Pe lângă prezența frecvenţei de tăiere, o dependenţă a legii de control de 
frecvență poate fi obținută prin introducerea unui compensator cu o lege 
corespunzătoare K(s). De exemplu, dacă frecvențele perturbatiilor sunt bine 


determinate, un sistem de control ideal trebuie să aibă o amplificare foarte mică, cu 
excepția frecvenţelor perturbatiilor ce trebuiesc suprimate. 

Un suport ce izolează un sistem mecanic de perturbațiile exterioare trebuie sa 
se comporte ca un sistem foarte rigid pentru toate frecvențele, cu excepţia celor care 
trebuiesc suprimate, şi pentru care rigiditatea trebuie să tindă la zero. 

Utilizând un compensator, răspunsul în frecvenţă al sistemului poate fi ajustat 
astfel încât acesta să rezolve în mod optim sarcinile pentru care a fost proiectat. 

Pentru aceasta se utilizează sisteme de control electronice, care pot fi 
proiectate pentru a obține aproape orice funcţie de transfer dorită şi permit ca ieşirea 
solicitată să nu depăşească limita maximă. În multe cazuri, unii din parametrii 
sistemului nu sunt cunoscuţi cu precizie sau sunt predispuşi la modificarea în timp. 

Sunt multe exemple din domeniul dinamicii structurilor, cum ar fi cazul 
amortizării cu histerezis, care este puţin cunoscută şi este afectată de mulți parametri 
într-un mod adesea imposibil de controlat. 

Unul dintre avantajele sistemelor de control cu reacție inversă este acela că 
ele pot de regulă să compenseze aceste efecte nedorite, măsurând direct ieşirile şi 
acționând pentru a le păstra în limitele fixate. Sistemele de control cu reacție inversă 
sunt de asemenea capabile să compenseze incertitudinile şi variațiile parametrilor lor. 

Un sistem care este puţin afectat de schimbările condiţiilor de operare, prin 
variația parametrilor şi prin perturbațiile exterioare este considerat un sistem robust, 
robustetea fiind una din cerinţele de bază ale sistemului de control. 

În general sensibilitatea mărimii q la variaţia parametrului a este măsurată de 
derivata 0q/%a. Calculând sensibilităţile caracteristicilor principale ale sistemului 
(valori proprii, răspunsul în frecvenţă etc.) la variația parametrilor critici este posibilă 
stabilirea robustetii acestuia. Sensibilitatea rădăcinii S; „ a celei de a i-a rădăcină s; a 


funcției de transfer la parametrul a, poate fi definită astfel 


Sig =O Be (5.38) 
Ca) Oln(a) 
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Derivata este în cele mai multe din cazuri calculată numeric, dând o mică 
variație parametrului aflat în studiu şi calculând o valoare nouă pentru valoarea 
caracteristică a sistemului. 


5.2.10. Abordarea modală a controlului sistemelor mecanice 


Ecuațiile de mişcare ale sistemelor controlate, atunci când acţionează forţele 
de control {F,}, pot fi reduse la forma modală prin intermediul vectorilor proprii ai 


sistemului neamortizat: 


[M] tii} +C] +K] m = [0] {F,} +0] {F,} (5.39) 
Trebuie observat că relația (5.39) este valabilă atât pentru sisteme discrete cât 
şi pentru sisteme continue, cu singura diferenţă că în cazul sistemelor continue sunt 
teoretic o infinitate de moduri proprii. Vectorii proprii vor fi considerați normalizati 
astfel încât masele modale vor avea valoare unitară, deci matricea masei modale este 
o matrice unitară. Matricea de amortizare modală nu este în general o matrice 
diagonală iar modurile proprii nu sunt decuplate. Cu toate acestea, deoarece 
structurile în cele mai multe cazuri au o amortizare foarte slabă, cuplarea modurilor 
este destul de redusă iar matricea modală de amortizare poate fi aproximată cu o 
matrice diagonală anulând elementele care nu sunt pe diagonală. 
Ecuația modală în spaţiul fazelor este: 


ie =[A]{z} +[B, ]{u,(t)} +[B. u. O} (5.40) 
ty} = ICliz) 
(m) -[C] -[K] 
= A]= 

sa lu) d | [m] to) | 
unde: A T p 

B| a | pa-| A 

[0] [0] 


iar matricea de transfer a ieşirii leagă ieşirea {y} a sistemului de coordonatele 


modale. Dacă matricea de amortizare are formă diagonală, prima ecuație din (5.40) se 
decuplează într-un număr de perechi de câte două ecuații, fiecare contribuind cu o 
singură coordonată modală. Această decuplare care de obicei este doar aproximativă, 
nu mai poate fi aplicată odată ce în ecuație este inclus un sistem de control cu buclă 
închisă. Cuplajul datorat sistemului de control poate fi foarte puternic, mult mai 
puternic decât cel corespunzător amortizării care este de asemenea neglijată. 
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Într-un fel, efectul acţiunii sistemului de control poate fi de asemenea asimilat 
cu cel al unei amortizări foarte puternice şi unele moduri proprii ale sistemului de 
control pot fi chiar supraamortizate. În acest caz nu se mai poate presupune că avem 
amortizări mici. Separat de cuplajul puternic datorat amortizării introduse, prezenţa 
sistemului de control schimbă aspectul modurilor proprii. 

Este adevărat că aspectul modurilor proprii poate fi exprimat ca o combinație 
a modurilor proprii ale sistemului necontrolat, dar aceasta duce mai departe la 
accentuarea cuplării modale. Datorită acestei cuplări, rezultatele obținute considerând 
doar un număr limitat de moduri proprii în proiectarea sistemului de control 
reprezintă doar o aproximare a comportamentului modelului complet. 

În particular, erorile introduse de faptul că ieşirea sistemului {y} este 


influențată doar de modurile proprii ce au fost neglijate se numesc erori de observare. 

Erorile introduse de faptul că forțele de control ale sistemului de control nu 
influențează doar modurile proprii considerate ci şi pe cele neglijate sunt numite erori 
de control. Aceste erori pot determina sistemul să se comporte într-un mod diferit de 
cel prevăzut, iar în unele cazuri poate duce chiar la instabilitatea sistemului. 

Trebuie reținut faptul că sistemele active sunt predispuse la instabilitate 
deoarece energia este furnizată structurii, iar dacă acest lucru are loc într-un mod 
necorespunzător se poate ajunge la excitarea unor moduri proprii, în loc de 
amortizarea lor. 

Dacă se utilizează un observer pentru a aproxima doar un număr redus de 
moduri proprii, este mult mai bine să se utilizeze o ecuaţie ce consideră vectorii {z} 


(de ordin n care contin coordonatele modale şi derivatele lor) şi {2} (de ordin n,, cu 
n, <n, şi care contin valorile estimate ale coordonatelor modale pentru care se face 
controlul şi derivatele lor): 
(a. | [A] -IBP | fen, meal, fee, Eo 
3) LIDJ[C] [Ao] -[Bo]LP]] (2; 40) 40) [Bo Qtr 
(5.42) 

unde ultimul termen ce conţine intrarea de referință {r(t)} în cele mai multe cazuri se 
poate neglija. 

Matricele au dimensiuni diferite şi se combină astfel încât să se obțină o 
matrice dinamică a buclei închise care are n +n linii şi tot atâtea coloane. Valorile ei 
proprii sunt rădăcinile buclei închise a sistemului, iar studiul lor permite estimarea 


erorilor. Pericolul apariţiei erorilor sugerează necesitatea evitării abordării modale 
când se proiectează sistemul de control pentru o structură. 
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Controlul modal a fost totuşi utilizat cu succes în multe cazuri oferind o 
soluție simplă de proiectare a sistemului de control, mai ales atunci când numărul 
modurilor proprii considerate este mic. Posibilele pericole datorate erorilor trebuiesc 
avute întotdeauna în vedere şi de multe ori este recomandată o evaluare a efectelor 
modurilor proprii de ordin superior. 

De notat că ecuaţiile (5.40) şi (5.42) se menţin şi în cazul sistemelor continui, 
odată ce caracteristicile lor modale au fost determinate. 

Ele conţin doar o formă de control proporțional, dar forţele de control sunt 
legate de vitezele modale, sistemul de control furnizând o formă de amortizare 
asemănătoare cu cea din cazul controlului derivativ. 


5.3. Strategii de control activ 
5.3.1. Introducere 


Cauza primară a zgomotului generat de maşini în funcționare sunt vibratiile 
mecanice generate de surse localizate în interiorul maşinilor. 

Vibratiile sunt mişcări oscilante care apar ca rezultat al aplicării unor forte 
oscilante sau variabile asupra unei structuri. Vibratiile pot fi continui sau 
intermitente, periodice sau neperiodice. Natura oscilatiei depinde de natura forţei 
exercitate şi de natura structurii. 

Sursele de vibrații sunt generate de toate mecanismele care realizează forte 
variabile în funcţionare. Numai o cantitate foarte mică din energia sursei de vibrații 
este radiata direct, majoritatea energiei fiind transmisă prin structurile maşinii către 
suprafeţele exterioare şi convertită în sunete radiante (zgomot). 

Structurile şi sistemele mecanice se proiectează în vederea realizării unor 
performanţe superioare sub diferite tipuri de sarcini exterioare, în particular sarcini 
dinamice şi tranzitorii. În prezent există trei strategii fundamentale pentru controlul 
răspunsului acestor sisteme: 

e control pasiv; 
e control activ; 
e control semi-activ. 

Traditional, vibraţiile mecanice şi zgomotul au fost reduse prin aplicarea de 
tehnici de amortizare pasivă, prin folosirea unor materiale care absorb vibraţiile. 

În acest caz, structurile mecanice trebuie să aibă în componenţa lor izolatori 
pentru disiparea energiei, ceea ce conduce la creşterea performanţelor sistemelor 
respective. Acest tip de control nu necesită o sursă de energie exterioară, principalul 
avantaj fiind reprezentat de robustetea acestor izolatori. 

Ca dezavantaj se menţionează imposibilitatea modificării coeficientului de 
amortizare, ceea ce conduce la comportări diferite în cazul schimbării condițiilor 
exterioare, de exemplu la frecvenţe joase, amortizarea pasivă are un efect limitat. 
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Cercetările recente în procesarea semnalului digital şi în tehnologia de actuare 
au deschis posibilitatea folosirii controlului activ pentru reducerea vibratiilor 
mecanice şi a zgomotului. Deoarece aceste tehnici se folosesc cel mai bine pentru 
frecvenţe joase, acestea au fost completate cu tehnici convenționale de amortizare 
pasive, care sunt mai eficiente la frecvenţe înalte. 

Sistemele de control semi-activ sunt recent dezvoltate, ele realizând un 
compromis între sistemele de control pasive şi cele active. Acesta constă, în 
modificarea proprietăților componentelor pasive utilizând controlul activ. 

Sistemele de control semi-activ nu sunt capabile să introducă energie într-o 
structură, dar se pot obţine rezultate favorabile prin disiparea selectivă a energiei. 

De exemplu, controlul semi-activ al vibratiilor este folosit pentru a aplica o 
forță secundară cu ajutorul căreia se elimină solicitarea exterioară primară prin 
modificarea proprietăților structurii, cum ar fi rigiditatea şi amortizarea. 

Spre deosebire de sistemele active, sistemele de control semi-activ controlează 
forţele care se opun mişcării structurii respective. 

În sistemele de control activ sunt utilizate, în special, două tipuri de control 
pentru eliminarea perturbatiilor: controlul feedback (reacție inversă) şi controlul 
feedforward (reacţie anticipată). 


5.3.2. Controlul feedback 


In cazul controlului feedback, prezentat principial în figura 5.9, mărimea de 
ieşire y este comparată cu mărimea de referință r, rezultând eroarea e=r—y care 


este introdusă în regulatorul H(s) şi aplicată sistemului G(s). 

La proiectarea sistemului de control feedback trebuie realizată o acordare 
optimă a regulatorului automat H(s), în scopul asigurării criteriilor de stabilitate şi de 
performanță ale sistemului de control. 


Fig. 5.9 
În cazul structurilor slab amortizate, controlul feedback este utilizat în două 
scopuri distincte şi complementare, pentru realizarea unei amortizări active şi pentru 
realizarea unui control feedback al mişcării sistemului. Amortizarea activă realizează 
atenuarea vârfurilor de rezonanţă ai funcției de transfer a circuitului închis: 


F(s) _ y(s) GH 


= r(s) 1+GH 
În acest caz F(s) are valori foarte apropiate de G(s) cu exceptia vârfurilor de 
rezonanță, unde amplitudinea este redusă. 
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Amortizarea activă poate fi realizată cu amplificări moderate şi fără un model 
al sistemului fizic, având o stabilitate garantată, cu condiția ca actuatorii şi traductorii 
folosiţi să aibă o dinamică corespunzătoare. 

Deoarece actuatorii şi traductorii au o dinamică finită rezultă că orice sistem de 
control cu amortizare activă va fi eficient într-o bandă de frecvenţă finită. 

Obiectivele controlului activ pot urmări şi realizarea unei poziţii variabile a 
sistemului mecanic la o valoare dorită, în prezenţa unor perturbații externe, într-un 
domeniu de frecvenţă impus. 

Reducerea efectului perturbatiilor externe necesită valori mari ale produsului 
GH, în banda de frecvenţă în care perturbațiile sunt semnificative. Dar GH >> 1 daca 
funcția de transfer F(s) a circuitului închis este egală cu 1, ceea ce înseamnă ca 
mărimea de ieşire y urmăreşte mărimea de intrare r cu acuratețe. 

În general, pentru a realiza aceasta, avem nevoie de o strategie complexă care 
implică un model matematic al sistemului de control activ. 


5.3.3. Controlul feedforward 


Acest control este preferat atunci când este disponibil un semnal de referință 
corelat cu perturbatia şi foloseşte un filtru adaptiv pentru filtrarea perturbatiilor. 

În figura 5.10. este prezentată schema de principiu a controlului feedforward, 
care a fost dezvoltat în special pentru controlul zgomotului, dar este foarte eficient şi 
pentru controlul vibratiilor. Semnalul de referinţă este corelat cu semnalul generat de 
vibrația primară, după care este trecut printr-un filtru adaptiv şi aplicat din nou la 
intrarea sistemului ca semnal secundar. 

Sursa perturbatoare primara 


Referinta Filtru adaptiv 


Fig. 5.10 

Coeficienţii filtrului adaptiv sunt modificaţi in aşa fel încât eroarea semnalului 
de ieşire să fie minimă. În acest scop se generează o vibraţie secundară care anulează 
efectul vibratiei primare, în locul în care sunt plasați traductorii de eroare. 

Desigur, nu există nici o garanţie că răspunsul global al sistemulului este redus 
şi în alte locaţii, putând exista locuri în care răspunsul să fie amplificat. 

Controlul feedforward este eficient în tot sistemul atunci când este dominant 
un singur mod de vibraţie. 

Amortizarea activa poate să atenueze vibrația în zona rezonanta, în timp ce 
controlul feedforward se realizează pentru orice frecvență, prin generarea unui 
semnal de vibraţie în opoziţie de fază cu vibrația primară, pentru a o anula complet. 
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Metoda nu are nevoie de un model al sistemului întrucât procedura de adaptare 
se bazează pe măsurarea răspunsului la impuls. 

Controlul feedforward este mai putin sensibil la faza de întârziere, fata de 
controlul feedback şi de aceea poate fi folosit la controlul semnalelor de frecvenţă 
înaltă din domeniul acusticii. 

Metoda este foarte bună pentru controlul activ al vibratiilor in bandă îngustă, 
dar au fost dezvoltate şi aplicaţii în bandă largă de frecvenţă. 

Limitarea principală a controlului feedforward este dată de faptul că filtrul 
adaptiv are nevoie de un semnal de referință corelat cu vibrația primară. Semnalul de 
referinţă este dat de un traductor plasat pe calea de propagare a perturbatiei. 

Controlul feedforward poate fi considerat ca un control local spre deosebire de 
controlul feedback care este global. 

Pentru perturbațiile generate de maşinile rotative semnalul de referință poate fi 
considerat semnalul dat de un traductor de turatii, care măsoară turatia unui arbore in 
mişcare de rotaţie. În tabelul 5.1 sunt prezentate avantajele şi dezavantajele celor 
două metode de control. 


Tabelul 5.1 
Tipuri de control | Avantaje Dezavantaje 
Feedback; - nu necesită model; - este eficient numai în zona 
Amortizare - garanteaza functionarea de rezonanta; 
activa; sistemului; - banda de frecvenţă limitată; 
Model de bază - are efect global; - amplifică perturbațiile în 
(LQG, hoo); - atenuează toate perturbațiile | afara domeniului de 
de la frecvență de rezonanţă. frecvenţă controlat. 
Feedforward; - nu necesită model; - are nevoie de un semnal de 
Filtru adaptiv - bandă de frecvenţă largă; referință; 
(filtru LMS); - lucrează mai bine în bandă - este un control local; 
îngustă de frecvenţă; - răspunsul poate fi amplificat 
în alte zone ale sistemului; 
- necesită un calcul laborios 
în timp real. 


5.4. Sisteme adaptive 
5.4.1. Caracteristicile generale ale filtrelor adaptive 


Filtrul adaptiv poate să-şi optimizeze caracteristica prin modificarea 
parametrilor funcționali, fiind constituit dintr-un filtru digital, cu parametri reglabili 
şi un algoritm adaptiv, concretizat într-un bloc de calcul ce determină valorile optime 
pentru coeficienți, realizând o reglare automată a acestora. Alegerea algoritmilor 
adaptivi, pentru diverse structuri de filtre, se realizează ţinând seama de următorii 
factori: 
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e viteza de convergență, exprimată prin numărul de iterații necesare pentru a se 
ajunge la o soluţie suficient de apropiată de cea optimă, în condiţiile unui 
mediu staționar; 

e dezadaptarea ce exprimă măsura în care forma finală a erorii medii pătratice 
diferă fata de eroarea medie pătratică dată de filtrul optim; 

e capacitatea de urmărire a variațiilor statistice ale semnalelor, în condiţiile in 
care acestea nu sunt staționare; 

e robustetea algoritmului este legată de capacitatea acestuia de a opera chiar în 
cazul unor date care ridică probleme de calcul numeric; 

e complexitatea algoritmului evaluată prin numărul de operaţii aritmetice 
efectuate în fiecare iteratie şi capacitatea de memorie necesară; 

e structura se referă la modul de implementare hardware a filtrului şi a 
algoritmului adaptiv; 

e proprietăţile numerice sunt legate de erorile de cuantizare, stabilitate 
numerică, precizia numerică în reprezentarea coeficienţilor. 

Un algoritm este „numeric robust” dacă este insensibil la variaţia numărului de 
biti cu care se operează. 


5.4.2. Configuratii de sisteme adaptive 


In raport cu functiile pe care le indeplinesc, sistemele adaptive pot fi realizate 
în patru configurații: 

a) Identificarea adaptivă urmăreşte modelarea unui sistem necunoscut cu 
ajutorul unei funcţii de transfer raționale. În acest caz se aplică acelaşi semnal de 
testare x atât sistemului cât şi filtrului adaptiv, obținându-se la ieşirea sistemului 
necunoscut un „semnal dorit” pentru ieşirea filtrului adaptiv (fig. 5.11). 


necunoscut 


Fig. 5.11 

Dacă sistemul este dinamic, modelul va fi şi el variabil în timp. 

Pentru ca răspunsul în domeniul timp ale celor două sisteme să coincidă trebuie 
să coincidă şi funcțiile de transfer. Dacă sistemul necunoscut este un sistem cu 
răspuns finit la impuls (fără poli în afara originii), filtrul adaptiv va fi şi el un filtru cu 
răspund finit la impuls (FIR). Identificarea corectă a sistemului necunoscut într-o 
gamă cât mai largă de frecvențe depinde de alegerea semnalului test. Identificarea 
sistemelor este o problemă majoră pentru controlul activ al vibratiilor şi zgomotului. 
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b)Modelarea inversă 

Această configurație permite identificarea unui sistem necunoscut prin 
conectarea acestuia în cascadă cu filtrul adaptiv (fig. 5.12). 

Dacă eroarea este nulă rezultă că funcția de transfer globală a sistemului 
necunoscut şi a filtrului adaptiv se reduce la o întârziere. Deci, în general, funcția de 
transfer a filtrului adaptiv va aproxima inversul funcției de transfer a sistemului 
necunoscut, fără să fie o identitate din cauza prezenţei inevitabile a zgomotului. 

Schema de modelare are avantajul că anulează efectul unei funcții nedorite. 

În cazul modelării inverse, filtrul adaptiv este un filtru cu răspuns infinit la 
impuls (IIR), având numai poli la distanță finită. 


Sistem 
necunoscut 
Intârziere 


Fig. 5.12 

Realizarea unor filtre adaptive cu răspuns infinit la impuls este o problemă 
mult mai dificilă decât a unor filtre FIR. 

Modelarea inversă este posibilă numai dacă sistemul necunoscut este de fază 
minimă, întrucât, în caz contrar ar rezulta un filtru instabil şi se preferă prima metodă. 

Dacă sistemul are numai poli este mai uşor de realizat modelarea inversă care 
presupune un filtru adaptiv FIR. 

c) Configuraţia predictivă 

Predictia presupune o estimare a unei valori viitoare a semnalului aplicat, ceea 
ce nu se poate realiza fizic. Pentru a evita acest obstacol, se aplică filtrului secvenţa 
de intrare întârziată, iar ieşirea acestuia este comparată cu eşantionul prezent 
(fig.5.13). 


Fig. 5.13.Configuratie predictiva 

Prin minimizarea erorii, se realizează o predictie optimă a semnalului de 
intrare. Se poate utiliza ieşirea 1, realizându-se „filtrarea erorii de predicţie”, sau 
ieşirea 2, sistemul lucrând ca predicator. 

Eventual, poate fi utilizat un filtru cu coeficienţi identici cu cei ai filtrului 
adaptat, pentru a filtra direct semnalul neîntârziat. 

Configurația predictivă se poate utiliza la controlul activ al zgomotului, la care 
producerea semnalului pentru anularea zgomotului poate fi modelată cu ajutorul unor 
generatoare de zgomot cuplate cu un filtru liniar, de tip IIR, eventual fără nuluri la 
distanţă finită. La fiecare moment de eşantionare, se determină şi eroarea de predictie. 


175 


d) Configuraţia pentru suprimarea interferentelor 
În această configuraţie se urmăreşte reducerea unui semnal perturbator, 
suprapus peste semnalul util, dacă se dispune de un semnal puternic corelat cu 
perturbatia (fig. 5.14). Semnalul primar este format din semnalul util peste care se 
suprapune un semnal perturbator. 
Trebuie creat un semnal asemănător celui perturbator care să fie scăzut din 
semnalul primar, folosind un semnal de referință. Acesta este creat de filtrul adaptiv. 


Fig. 5.14 


5.4.3. Filtre Wiener cu răspuns finit la impuls 


Fie d(n) semnalul util, v(n) zgomotul suprapus peste semnalul util şi x(n) 
semnalul perturbat, care reprezintă valorile măsurate. Să presupunem că x(n) şi d(n) 
reprezintă realizări particulare ale unor procese staționare, cu valori mediu nule. 

Notând cu J(n) răspunsul filtrului, dorim ca filtrul să estimeze cât mai fidel 
semnalul dorit d(n) (fig. 5.15), deci ne propunem să determinăm filtrul astfel încât 
acesta să minimizeze eroarea definită de relația: e(n) = d(n) — j(n) 


x(n) ym- a din) 


Fig. 5.15 
Ca funcție cost (reprezintă funcția de estimare a controlului) se poate utiliza 
eroarea medie pătratică definită de relația: 


I= Ete(n)]) 


În cazul filtrelor Wiener funcţia cost este definită printr-o medie statistică a 
pătratului modulului erorii, iar expresia coeficienţilor optimi este dependentă de 
funcțiile de autocorelatie ale secventei de intrare şi corelatia între aceasta şi valoarea 
dorită d(n). Aceste medii statistice sunt în unele cazuri necunoscute, aşa încât o 
alegere mai practică a funcției cost o poate constitui suma pătratelor modulelor 
erorilor, efectuată pe un interval dat. 


i 2 
12 
J= Den) 
n=i, 
Metoda de optimizare care porneşte de la minimizarea funcţiei cost este 
cunoscută sub denumirea de metoda celor mai mici pătrate. 
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Dacă vom considera o structură de filtru transversal prezentată în fig. 5.16, 
putem scrie: 


N-I 
e(n) =d(n) — j(n) =d(n) - $ w; (0): x(n - k) = d(n) - w” (n) - x(n) 
k=0 


x(n) = [x(n), x(n-1),..., x(n-N+1)]", 
Să presupunem că dispunem de setul de eşantioane: 
x(1), x(2),..., x(M), cu M>N 
Având în vedere că in expresia lui J intervin eşantioane de la i;-N+1 la in, o 
alegere normală a acestor doi parametri este 1;=N, iM, aşa încât în expresia lui J 
intervin numai eşantioanele cunoscute ale observaţiei. 


A x(n) x(n-1) x(n-N+1) 


Algoritm | ein) 
adaptiv a 


Fig. 5.16 
Vor trebui deci determinati coeficientii filtrului, pentru care: 


a 2 
J= > Je(n)| este minim. 
n=N 


Filtrele cu răspuns finit la impuls prezintă avantajul simplităţii, atât ca structură 
de realizare, cât mai ales, sub aspectul algoritmilor adaptivi utilizați. 
Aceste filtre asigură performanţe satisfăcătoare în multe aplicaţii, motiv pentru care 
au fost intens utilizate în practică. Există totuşi situaţii în care se impune utilizarea 
unor filtre cu răspuns infinit la impuls (IIR). Filtrele IIR au avantajul că pot realiza 
maxime pronunțate (rezonanţe), ceea ce este mai dificil de obținut cu un filtru FIR. 


5.4.4. Sisteme adaptive cu semnale de probă 


Semnalele de probă sunt utilizate în sistemele de control activ în scopul 
identificării sistemului, putând fi: semnale sinusoidale, semnale de tip impuls sau 
zgomot alb. 

Zgomotul alb este cel mai utilizat semnal de probă, pentru că nu perturbă 
sensibil procesul de funcţionare normală. În figura 5.17 este prezentată schema de 
principiu a unui sistem adaptiv cu semnal de probă de tip zgomot alb. 

Peste semnalul de intrare x este suprapus zgomotul alb n; generat de 
generatorul G. Răspunsul sistemului este compus din răspunsul la semnalul de intrare 
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x şi răspunsul la zgomotul alb nj. Circuitul de adaptare cuprinde elementul de 
identificare (corelatorul automat), care permite obţinerea funcției pondere a 
sistemului w(t), elementul de calcul EC, care stabileşte modificarea parametrilor de 
acord ai regulatorului şi elementul de execuţie EE,q al circuitului de adaptare, care 
modifică parametrii de acord. 


Fig. 5.17 

Elementul de calcul acționează conform indicelui de performanță IP şi 
generează un semnal de comandă H prin care sunt apreciate caracteristicile dinamice 
ale sistemului. 

Modificarea funcției w(t) sub influența perturbatiei parametrice determină o 
variaţie a lui H şi elementul de execuţie EEa acţionează în sensul modificării unui 
parametru al regulatorului pentru a compensa această modificare. 

În general, modelul matematic al sistemelor adaptive continue are forma unor 
ecuații diferențiale neliniare cu coeficienți variabili. Comportarea sistemului în 
ansamblu depinde în mod esențial de performanțele tranzitorii ale circuitului de 
adaptare, asigurându-se în acest mod gradul de invarianță dorit ale performanțelor 
sistemului. Verificarea stabilității şi calculul răspunsului tranzitoriu al circuitului de 
adaptare se realizează greu, din cauza complexităţii modelului matematic. 

La proiectarea unui sistem adaptiv trebuie să se asigure o identificare continuă, 
în mod automat, cu precizie cât mai mare, a sistemului precum şi elaborarea strategiei 
de conducere a procesului în concordanță cu variațiile parametrilor care 
caracterizează procesul. 


5.5. Alegerea actuatorilor pentru controlul activ al vibratiilor 


5.5.1. Introducere 

În structurile inteligente, în care se urmăreşte controlul activ al vibratiilor, este 
necesară utilizarea actuatorilor, traductorilor şi a controllerului. Desi în ultimii ani s- 
au făcut progrese semnificative în proiectarea controllerului, în privința aparaturii, al 
algoritmilor de control şi a softului, aceştia nu se potrivesc însă la proiectare cu 
actuatorii şi traductorii. 
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Actuatorii sunt module din structura sistemelor mecatronice care utilizează 
puterea generată de o sursă pentru a acționa elementele componente următoare, in 
mişcare de rotaţie sau în mişcare de translație. Construcţia actuatorilor depinde de 
natura sursei de energie, cel mai des fiind utilizate energia electrică, hidraulică sau 
pneumatică, care sunt convertite în mişcare mecanică prin utilizarea motoarelor 
rotative sau liniare. Energia electrică reprezintă cea mai frecventă sursa de energie 
utilizată, ceea ce explică şi marea diversitate a motoarelor electrice. Actuatorii 
electrici sunt cei mai răspândiţi în componenţa sistemelor mecatronice. 

Actuatorii pot fi configurati în două moduri: 

e cuacțiune directa; 
e cu actiune inertiala. 

Actuatorii electrici pot fi: cu reluctanță variabilă, electrodinamici, 

magnetostrictivi, piezoelectrici. 

Actuatorii electrodinamici au fost folosiți mulți ani în testarea sistemelor 
mecanice la vibrații, având un pret redus, dar un gabarit mare şi o masă mare, 
raportate la forța generată, motiv pentru care sunt utilizaţi în prezent numai la unele 
sisteme de control activ. 

Actuatorii magnetostricitivi şi piezoelectrici au căpătat o utilizare mai largă în 
ultimul timp întrucât sunt mai compacti şi pot genera forte mari, raportate la mărimea 
lor. Actuatorii de vibrații sunt utilizaţi cu succes la izolarea activă a vibratiilor la 
autovehicule, elicoptere, motoare navale etc. 

La controlul vibratiilor de înaltă frecvență, generate de angrenajul de acţionare 
al elicei elicopterului, care se propagă în suportul acesteia şi respectiv in fuzelaj, sunt 
utilizați actuatorii magnetorestrictivi care pot genera forte variabile cu frecvență 
înaltă şi sunt compacti. 


5.5.2. Caracteristicile actuatorilor, necesare la izolarea activa a vibratiilor 
Să considerăm sistemul prezentat în figura 5.18, care reprezintă un actuator plasat 


între o sursă de vibraţie şi un receptor, cu rigiditatile dinamice k,, şi respectiv k,. 
Actuator 


Fig. 5.18 
Să notăm cu k, rigiditatea dinamică internă a actuatorului şi cu F, forța pe care 


trebuie să o dezvolte actuatorul pentru a aduce receptorul în stare de repaus. 
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Pentru a determina condiţiile pe care trebuie să le îndeplinească actuatorul, ca 
să realizeze această funcţie, vom presupune că mişcarea vibratorie este dominantă pe 
o singură axă. Comportarea dinamică a sistemului este descrisă de ecuațiile: 

F. =k,-x, 
F, -F =k,(x, x) 
unde F. este forța internă dintre actuator şi receptor. Dacă receptorul este adus in 
stare de repaus, atunci x,= 0 şi rezultă F, =0. Pentru a îndeplini această condiţie, 
forţa dezvoltată de actuator trebuie să fie egală cu: 
E = 

Dacă vom lua în considerare interacțiunea dintre sursă şi actuator, rezultă că 

forța dezvoltată de actuator F, are aceeaşi mărime, dar este de sens opus fata de forța 


creată de rigiditatea dinamică internă a actuatorului. Se observă că nu există nici o 
forță internă între sursă şi actuator. Rezultă că deplasare sursei x,este egală cu 


deplasarea liberă, care reprezintă deplasarea sursei în absenţa oricărei mase auxiliare 
condusă de forța F,. Prin urmare actuatorul trebuie să aibă capacitatea de a genera 


deplasări care să egaleze deplasarea liberă a sursei. 

Această deplasare poate fi măsurată cu uşurinţă sau prescrisă, dacă se cunoaşte 
puterea sursei şi rigiditatea dinamică internă. 

Se poate vedea că efectul controlului activ al vibratiilor este de a deconecta, 
într-un sens dinamic, receptorul de la sursă. Sursa va vibra ca şi cum nu este ataşată 
de receptor, iar receptorul va rămâne în stare de repaus. 

Pentru stabilirea caracteristicilor actuatorului este util să considerăm actuatorul 
separat de restul sistemului. 

Actuatorul poate fi caracterizat de doi parametri: forţa de blocare care poate fi 
generată F,si deplasare liberă x,. Forţa de blocare este forţa pe care actuatorul o 
generează când este blocată mişcarea acestuia, iar deplasarea liberă este deplasarea 
realizată de actuator atunci când mişcarea acestuia este liberă, fără constrângeri. 

Rigiditatea dinamică internă k, a actuatorului este legată de cele două variabile 
prin ecuația: F, =—k; -x, 

Rezultă că în condiții suboptimale, de control activ, actuatorul prezentat în 
figura 5.18, poate fi considerat ca un actuator neconstrâns care trebuie să învingă 
propria rigiditate dinamică internă. Dacă deplasarea liberă a actuatorului este mai 
mare decât deplasarea liberă a sursei, atunci actuatorul este capabil să izoleze 
receptorul de sursă. Dacă nu este îndeplinită această condiție atunci deplasarea 
actuatorului trebuie amplificată până când |x, |>>| x, |. 

Odată cu creşterea capacității de deplasare rezultă o scădere corespunzătoare a 
fortei de blocare datorită legii conservării energiei. Pentru un actuator neblocat, 
puterea instantanee furnizată de actuator F,-v, este constantă, indiferent de 
amplificarea vitezei libere v, (v, este viteza liberă a actuatorului, care este legată de 


deplasarea liberă prin relația: v; =10x,, unde 1=~/—1, iar œ este pulsatia). 
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Rezultă că dacă vom amplifica deplasarea liberă cu factorul de amplificare A, 
atunci forța de blocare va fi atenuată cu factorul A, iar rigiditatea dinamică internă a 
dispozitivului devine: k; /A?. 

Există situaţii, când la actuator sunt conectate elemente adiţionale; în figura 
5.19.b este prezentat actuatorul montat în paralel cu un element adițional, iar in figura 
5.19.c actuatorul este montat în serie cu elementul adițional. 

Elementul adițional montat în paralel, de rigiditate k „, poate fi montat de 


exemplu pentru a susține sarcina statică a sursei sau receptorului, iar elementul 
adițional în serie poate introduce în model o rigiditate adițională sau o masă, putând fi 
asociat cu mecanismul de deplasare amplificată, discutat mai sus. 

Dacă elementul adițional este montat în paralel atunci forţa de blocare este 
neafectata, dar mărimea efectivă a dinamicii interne a actuatorului este suma 
rigiditatii dinamice interne a actuatorului original şi rigiditatea dinamica a 
elementului adițional. Deplasarea liberă este redusă prin factorul: (1 + kal k; 


În cazul în care rigiditatea dinamică a elementului paralel este comparabilă cu 
rigiditatea dinamică internă a actuatorului atunci elementul adițional va fi un factor 
important care determină deplasarea liberă a actuatorului. În cazul elementului 
adițional montat în serie cu actuatorul, deplasarea liberă nu este afectată, în schimb 
forța de blocare este atenuată cu factorul 1+k,/k;, unde k, este rigiditatea 
elementului adițional. Acesta însă nu trebuie să aibă un efect asupra performanțelor 
actuatorului. Dacă elementul adițional este o masă rigidă m, atunci rigiditatea 
dinamică a masei adiţionale este k, =-œ°:m, iar deplasarea liberă este redusă cu 


factorul 1+k,,/k,, iar forţa de blocare este neafectata. 


Fig. 5.19 
În acest caz, la frecvenţe joase, rigiditatea k, are valori mici şi nu influenţează 


deplasarea liberă a actuatorului, în timp ce la frecvenţe înalte, raportul k,, /k,poate 
avea valori mari determinând o reducere a deplasării libere. 
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5.6. Stabilitatea sistemelor de control activ 


O condiţie necesară, dar nu şi suficientă, pentru ca un sistem automat să poată 
fi utilizat în practică este stabilitatea sistemului, respectiv proprietatea sistemului de a 
restabili prin acţiunea s-a un nou regim staționar, în condițiile în care sub acţiunea 
variației mărimii de intrare sau a perturbatiilor a fost scos din regimul staționar 
anterior. Pentru un sistem stabil durata regimului tranzitoriu este limitată. 

Un sistem instabil nu este utilizabil, deoarece nu poate realiza pe cale automată 
o lege de dependență dorită între mărimea de ieşire şi cea de intrare. 

Verificarea stabilității unui sistem automat reprezintă cea mai importantă fază a 
analizei unui sistem, întrucât, gradul de stabilitate al unui sistem automat dă o 
informaţie globală despre comportarea sistemului. 

Stabilitatea relativă a unui sistem caracterizează gradul de stabilitate şi se 
defineşte în raport cu variația unor parametri ai sistemului. Acesta permite 
determinarea valorilor optime ale parametrilor sistemului care asigură performanţele 
cele mai bune. Un sistem este stabil dacă răspunsul liber, sau răspunsul la intrarea 
impuls unitar, tinde spre zero, atunci când timpul tinde spre infinit. 

lim y(t) =0 

În general, un sistem stabil este acela care la intrări limitate are ca răspuns 
iesiri limitate. 

Pentru îmbunătăţirea stabilităţii sistemelor de control activ sunt utilizate mai 
multe metode, dintre care cele mai uzuale sunt: modificarea factorului de amplificare 
al sistemului deschis, folosirea unor elemente de corecție de tip anticipativ sau a unor 
circuite de tip derivativ plasate pe calea de reacție. 

Micsorarea factorului de amplificare al sistemului deschis, în vederea corectării 
stabilității se poate aplica numai la sistemele de tip zero şi de tip unu. 

Scăderea factorului de amplificare la sistemele de tip zero determină, însă, o 
creştere a erorii în regim staționar al răspunsului la semnal treaptă, determinând şi o 
reducere a preciziei sistemului de control. 

Introducerea în sistem a unui element de anticipație are ca efect o îmbunătăţire 
a vitezei de răspuns a sistemului şi poate determina şi o creştere a gradului de 
stabilitate pentru anumite sisteme. 

O îmbunătăţire a stabilității relative a unui sistem de control se poate obţine şi 
prin utilizarea unei rețele de corecție de întârziere, în cazul în care este impusă 
valoarea coeficientului de eroare a sistemului, având ca efect: reducerea lărgimii 
benzii de frecvenţă a sistemului, creşterea duratei procesului tranzitoriu şi mărirea 
preciziei, prin creşterea valorii coeficientului de eroare, pentru o stabilitate relativă 
dată. Folosirea unei corectii de tip „anticipație — întârziere” îmbină avantajele 
ambelor tipuri de corectii prezentate, determinând o comportare dorită a sistemului 
pentru o bandă de frecvenţă mai mică decât poate realiza reţeaua de anticipație. 

Pentru analiza stabilității sistemelor de control activ se poate utiliza criteriul 
algebric Routh-Hurwitz sau criteriul frecvential Nyquist. 
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5.7. Transmiterea puterii vibratiei în structurile mecanice şi utilizarea ei 
în controlul activ al vibratiilor 


5.7.1. Introducere 


Măsurarea puterii vibratiilor permite o evaluare unitară a energiei potențiale şi 
cinetice a acestora. 

Reducerea vibratiei transmise, prin reducerea forței transmise sau a 
amplitudini vitezei, neglijând unghiul fazei relative, poate să nu fie neapărat o soluție 
reuşită. 

Pe de altă parte, o îmbunătățire poate fi asigurată prin reducerea puterii nete a 
vibratiei transmise unei structuri. 

În continuare este prezentată o metodă de reducere a puterii vibratiei transmise 
unei structuri, prin controlul activ al vibratiei cu ajutorul unui semnal de eroare, care 
este proportional cu puterea vibraţiei transmise, utilizând în acest scop un filtru 
adaptiv LMS. Puterea transmisă poate fi utilizată pentru a minimiza funcția cost in 
sistemele de control activ al vibrației, ceea ce presupune o serie de dificultăți în 
implementarea sa. 


5.7.2. Puterea vibratiei transmise în cazul unei excitatii armonice. 


Excitatia armonică care acționează asupra unui sistem elastic poate fi 
exprimată sub formă complexă. Valoarea instantanee a puterii transmise poate fi 
calculată cu relaţia: 


P=f-v=R(f)- ROZNE.V) 


unde f şi Y sunt conjugatele complexe ale forței, respectiv vitezei, f şi v sunt partea 
reală a forţei şi respectiv vitezei. Forţa şi viteza pot fi exprimate prin componentele 
reale şi imaginare: 


Rezultă: Py = RARE.) 


unde f° si 7 sunt complexele conjugate ale forţei si respectiv vitezei. 
Integrând puterea în funcție de timp şi impartind-o la timp, vom obţine puterea 
medie. Forţa şi viteza pot fi scrise sub forma: 
f =F. e*t 
v= Veit? 
unde œ este pulsatia excitatiei, iar ọ şi 8 sunt unghiurile de fază. 
Dacă înlocuim în ecuațiile anterioare obținem expresia puterii: 
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P= $F V[eos(2o +@+9)+cos(@-9)] 


Primul termen cosinus din aceasta ecuatie este o functie periodica, avand 
pulsatia egală cu dublul pulsatiei excitatiei. Al doilea termen cosinus este constant şi 
dependent de faza relativă (p—0 ) dintre forţa de excitație şi viteza vibrației. 

Puterea medie a vibratiei transmise se obține integrând ecuaţia în funcție de 
timp şi împărțind la durata considerată. Valoarea medie a primului termen cosinus din 
ecuaţie se egalează cu zero şi rezultă: 


<f-v>,=5FVcos(9-0) sau sub forma < fv a E RV) RE) 


Cu această relaţie se poate determina partea reală a puterii medii în cazul unui 
zgomot tonal, dar nu poate fi utilizată la zgomotul aleator. 


5.7.3. Evaluarea puterii transmise cu ajutorul unui semnal de eroare 


În continuare se prezintă o metodă simplă pentru generarea unui semnal 
proportional cu puterea medie a vibratiei transmise la o frecvență fundamentală, care 
poate fi utilizat ca semnal de eroare la controlul activ feedforward al vibratiei, cu 
ajutorul unui filtru adaptiv de tip LMS. Metoda necesită heterodinarea unui semnal de 
forță şi viteză, trecut printr-un filtru trece-jos, cu un semnal de referință. 

Semnalul rezultat are aceiaşi frecvență cu semnalul de referință şi are o 
amplitudine proporțională cu puterea medie. 

Transmiterea puterii vibratiei într-o structură mecanică este rezultatul unei 
forţe externe care poate fi măsurată prin mai multe metode. Două dintre cele mai 
uzuale metode implică utilizarea unei matrice de accelerometre montate pe suprafața 
structurii sau o pereche formată dintr-un traductor de forță şi unul de acceleraţie, 
montate in zona de acţiune a forței externe. 

Cele două metode necesită câteva procesări adiționale ale semnalului, pentru 
obținerea unui singur semnal, din două semnale diferite. Problema utilizării 
transmiterii puterii vibratiei ca o funcție cost, cu un controller activ de tip LMS, 
necesită calculul puterii unui semnal, care are frecvența egală cu dublul frecvenței 
semnalului de referinţă. Întrucât semnalul de eroare nu este corelat cu semnalul de 
referință, rezultă că algoritmul LMS nu va realiza minimizarea funcției cost. 

La izolarea activă a vibratiei unei maşini rotative aşezată pe o suspensie 
elastică, sursa principală a puterii vibratiei este întotdeauna maşina care vibrează. 

Puterea vibratiei este transmisă printr-un izolator activ de vibraţie care are un 
actuator de control, în paralel cu un arc. Structura suportului are o amortizare finită, 
care disipă energia vibraţiei. Pentru măsurarea puterii vibraţiei transmise, traductorii 
de viteză şi forță pot fi fixati în conexiunea dintre izolatorul activ şi suportul maşinii. 

Semnalul de referință poate fi obținut de la un tahometru ataşat maşinii rotative. 
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5.7.4. Consideraţii teoretice 


Pentru a calcula puterea transmisă a vibratiei, semnalele de forță şi viteză 
trebuie multiplicate împreună. Semnalele electrice generate de traductoare pot fi 
combinate cu ajutorul unui multiplicator electronic analog sau digital. 

Să considerăm un semnal de referință x(t), un semnal de viteză v(t) şi un 
semnal de forță f(t) date de relaţiile: 

x(t) = X sin ot 
v(t) = V sin(@t + 0) 
f(t) = Fsin(ot + @) 

unde: -œ este pulsatia semnalului de referinţă; 

- X, V si F sunt amplitudinile reale ale semnalului de referinţă, viteză 
şi respectiv forță; 

- O şi ọ sunt unghiurile de fază relativă ale semnalelor de viteză şi de 
forță, fata de semnalul de referință. 

Initial vom considera produsul dintre semnalul armonic al forței f(t) şi 
semnalul armonic al vitezei v(t) care poate fi scris sub forma: 


f(t)- v(t) = “~[-cos(2ot + 0+ )+cos(0-@)] 


Ecuația are o componentă armonică având pulsatia egală cu dublul pulsatiei 
semnalului de referință şi o componentă constantă. Semnalul poate fi trecut printr-un 
filtru trece-jos, pentru a extrage componenta constantă (FV/2)cos(0—p). Semnalul 
obținut prin filtrare poate fi multiplicat cu semnalul de referință pentru a obţine un 
semnal P care este proportional cu puterea transmisă, la pulsatia semnalului de 
referinţă. 


RF 
P= 2 


cos(0 — ©) sin(@t) 


Semnalul reprezentat de ultima ecuaţie este proporțional cu puterea transmisă a 
vibratiei şi poate fi utilizat ca semnal de eroare de un controller activ de vibraţie. 

Semnalul de eroare trebuie corelat cu semnalul de referință, ca parte a 
condiţiilor Wiener-Hopf ale aloritmului LMS. 

Această metodă nu este bună pentru controlul activ al semnalelor aleatoare, 
întrucât operațiunea de filtrare are un timp stabilit finit şi se realizează înainte ca 
semnalul constant proporţional cu puterea să fie obţinut. În figura 5.20 este prezentată 
diagrama bloc a sistemului de control activ, care utilizează puterea transmisă ca un 
semnal de eroare. 

Semnalul de referință x(n) este aplicat asupra structurii determinând vibrația 
structurii cu forţa principală de răspuns F,(n) şi viteza de răspuns primară v(n) = 
Hy.F,, unde Hy, este funcția de transfer dintre forța principală F,(n) şi viteza de 
răspuns corespunzătoare. 

Semnalul de referință este simultan furnizat unui controller adaptiv, care se 
adaptează mai încet, în comparaţie cu rata de schimbare a semnalului de referință 
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x(n). Controllerul adaptiv filtrează semnalul de referinţă pentru a obţine un semnal de 
control F,(n), dat de relația: 

F.) = W(n).X(n) 
unde W(n) este un vector al coeficienţilor filtrului W(n) iar X(n) este un vector al 
valorilor trecute ale semnalului de referință. Acest semnal de control poate fi aplicat 
unui vibrator de control care generează forța de control asupra structurii. 


Fig. 5.20 

Semnalul de control trece prin calea de anulare care poate fi modelată 
matematic prin funcţia de transfer H'. Răspunsul amplificatoarelor de putere, al 
vibratoarelor de control şi al senzorilor de eroare (viteză şi forță) este inclus în funcția 
de transfer a căii de anulare. Filtrul căii de anulare poate fi determinat folosind un alt 
filtru adaptiv, cât timp funcționează controllerul sau poate fi determinat înainte de 
utilizarea controllerului. 

Viteza de răspuns derivă din multiplicarea forței de răspuns aplicată structurii 
cu o funcţie de transfer H, care este o funcţie a dinamicii mecanice a sistemului. 

Semnalul de control şi semnalul primar sunt sumate algebric, astfel încât forţa 
totală de răspuns F(n), care acţionează asupra structurii, datorită acţiunii surselor 
primare de control, este dată de relația: 

F(n) = F,(n) — F.(n) = F,(n) - W(n).X(n) 

Viteza de răspuns corespunzătoare esteV(n) = H,.F(n). Forţa aplicată şi viteza 
de răspuns a structurii sunt combinate pentru a obţine o măsură a puterii transmise. 

Urmând procedura descrisă anterior, semnalele de forță şi viteză sunt 
combinate astfel încât: 

P.(n) = F(n).H,.F(n) 

Ieşirea din primul multiplicator P\(n) este filtrată trece-jos pentru a extrage 
doar componenta continuă a semnalului. Practic acesta este obținut cu un filtru trece- 
Jos, analog sau digital, cu frecvenţa de tăiere în jurul a 10 Hz. 

Filtrul trece-jos are o funcție de transfer dată Q, iar ieşirea filtrului este data 
de: P-n) im Q.P.(n) 

Semnalul filtrat trece-jos P2(n) este multiplicat cu semnalul de referință x(n) 
pentru obţinerea semnalului de eroare e(n) la frecvența semnalului de referință, a 
cărei valoare medie este proporțională cu puterea transmisă într-o structură: 

e(n) = x(n).P2(n) 
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Combinând ecuațiile putem scrie semnalul de eroare ca: 
e(n)=x(n).Q.H,.[F,(n)—W.X].[F,(n)—W.X]=x(n).Q.H, Z.Z 

unde: Z=F,(n)—W.X 

Functia cost folosita de algoritmul LMS este data de J = E[e(n)’], unde E este 
operatorul statistic de asteptare. Substituind in functia cost obtinem: 

J = E{[x(n).Q.Hy.Z.Z].[ x(n).Q.Hy.Z.Z]' 

unde exponentul T reprezinta vectorul transpus. 

Suprafata de eroare are forma concava si este intotdeauna pozitiva, intrucat 
pătratul unui număr real Z este pozitiv. 


5.7.5. Cercetări experimentale 


Metoda de generare a unui semnal electric proportional cu puterea vibratiei a 
fost investigată experimental prin măsurarea puterii transmise într-o grindă simplu 
rezemată. 

Multiplicarea şi filtrarea trece-jos a semnalelor de viteză şi forță a fost realizată 
cu un circuit analogic. Ieşirea multiplicatorului a fost filtrată trece-jos, sub 10 Hz, 
pentru a obține componenta DC a semnalului electric. Pentru amplificarea semnalelor 
DC de nivele mici, a fost utilizat un amplificator de tensiune DC care a asigurat o 
amplificare de 20 dB. Acest lucru a fost necesar pentru a putea multiplica 
componenta DC, obţinută în prima fază a procesului de multiplicare, cu semnalul de 
referință, în cel de-al doilea multiplicator. La ieşirea multiplicatorului rezultă un 
semnal proportional cu puterea vibratiei, la frecvenţa semnalului de referință. 

Pentru structuri cu amortizare redusă, semnalele de forță şi viteză sunt 
defazate cu 90°, ceea ce face ca funcţia cosinus a diferenţei de fază să fie apropiată de 
zero. Acest rezultat se obține în cazul semnalelor de amplitudini mici şi de aici 
rezultă necesitatea liniarizării sistemului. 

Multiplicarea şi filtrarea trece-jos a fost de asemenea implementată cu ajutorul 
unei plăci de achiziție AT-MIO-16E realizată de National Instruments şi a softului 
LabVIEW realizat de aceeaşi firmă. Intrările în placa de achiziţii au fost semnalele de 
referință, forță şi viteză. 

Semnalele de forță şi viteză au fost multiplicate şi filtrate cu ajutorul unui filtru 
trece-jos de tip eliptic, cu frecvenţa de tăiere de 30 Hz. 

Semnalul de la ieşirea din filtru a fost amplificat digital prin deplasarea bitilor. 

Semnalul rezultat a fost constant şi a fost multiplicat în continuare cu semnalul 
de referință. Semnalul obținut prin multiplicare este proportional cu puterea vibratiei 
transmise la frecvenţa semnalului de referință, fiind cuplat la un canal de ieşire al 
plăcii de achiziții de date. Raportul semnal/zgomot al sistemului de procesare a fost 
îmbunătăţit semnificativ cu ajutorul unui circuit analogic. 

În fig. 5.21 este prezentată schema standului de control iar în fig. 5.22 este dată 
schema lanțului de procesare utilizat pentru verificarea metodei de control activ. 

Pentru realizarea unei excitatii armonice s-a folosit un vibrator electrodinamic 
4802/4817B&K alimentat cu amplificatorul de putere 2708B&K, comandat de 
excitatorul de control 1047B&K. Excitatia sinusoidală a fost aplicată asupra unui 
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izolator de vibrații ataşat unei grinzi de dimensiuni: b=100 mm, h=10 mm si 1=1000 
mm. La baza izolatorului a fost montat un accelerometru 4335 B&K pentru 
măsurarea vitezei grinzi, la îmbinarea cu izolatorul de vibrații. 

Puterea vibratiei transmise a fost măsurată cu ajutorul unui traductor de forță 
tensometric rezistiv, cuplat la puntea tensometrică SC-2043-SG National Instruments 
şi un accelerometru 4335B&K cuplat la amplificatorul de sarcină 2635B&K, care 
permite integrarea semnalului de acceleraţie, pentru obţinerea vitezei. 

Semnalele de forță şi viteză şi cele de referință au fost transmise plăcii de 
achiziție de date AT-MIO-16E National Instruments. 

Excitatorul de control 1047B&K furnizează un semnal sinusoidal pentru 
amplificatorul de putere care comandă vibratorul electrodinamic şi un semnal de 
referință care este transmis plăcii de achiziție. Testarea a urmărit compararea puterii 
transmise cu semnalul de eroare obținut la ieşirea plăcii de achiziţie, pentru a verifica 
proportionalitatea, într-un domeniu de frecvenţă cuprins între 40-200 Hz. 

În fig. 5.23 este prezentată diagrama de variaţie a tensiunii obținute la ieşirea 
plăcii de achiziţie, la diverse frecvenţe de referință şi diagrama teoretică a puterii 
transmise a vibraţiei. 


—e Teoretic —m— Exerimental 


40 60 80 100 120 140 160 180 200 
Frecventa [Hz] 


Fig. 5.23 

Măsurătorile au fost făcute în domeniul de frecvenţă 40-200 Hz. 

Tensiunea de la ieşirea plăcii de achiziţie a fost amplificată cu 25 dB, pentru ca 
diagrama de variaţie să se suprapună aproximativ peste valorile calculate ale puterii 
transmise a vibratiei. Din fig. 5.23 rezultă că semnalul generat prin utilizarea metodei 
propuse este aproximativ proportional cu puterea transmisă a vibraţiei. 

Metoda combinării semnalelor de viteză şi forță asigură un semnal proportional 
cu puterea vibratiei transmise la frecvența conducătoare. Acest semnal poate fi folosit 
ca funcție cost într-un controller activ de vibrații de tip feedforward. 


5.8. Controlul activ al vibratiilor la sistemul cu două grade de libertate 


Să considerăm un sistem format din două mase m, şi mp, legate prin arcuri şi 
amortizoare, excitat cu o forță sinusoidala F(t) = F sinat (fig. 5.24). Pentru controlul 
activ al mişcării se fixează un actuator de control între cele două mase. 

Ecuațiile diferențiale de mişcare se obțin punând condiţia de echilibru dinamic 
(fig.5.24.b) pentru fiecare masă din sistem, conform principiului lui d’ Alambert: 
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Fig. 5.24 
mă, +c (š —x,) +k,(%, -x,) =F(t)-Q, (5.1) 
m,X, — ¢,(X,; — X,)—k,(x, — X2) =Qe (5.2) 
unde: -xı $i X2 sunt deplasările independente ale celor două mase rigide m, şi 
m; ale sistemului elastic; 
- kı şi ky reprezintă rigiditatile arcurilor; 
- cı ŞI Cp sunt coeficienţii de vâscozitate ai amortizoarelor; 
- F(t)=F,sinwt este forța perturbatoare; 
- Qc este forta de control activ. 


5.8.1. Determinarea fortei pentru controlul activ din conditia ca 
deplasarea sa fie nula 


Actuatorul de control trebuie să furnizeze o forţă de anulare care să furnizeze 
puterea vibraţiei transmise la masa mp. În acest scop, vom presupune că actuatorul de 
control furnizează o forță de control care menţine în stare de repaus masa m», deci 
reduce puterea transmisă la zero. Acest lucru poate fi făcut utilizând tehnici de 
control de tip feedforward. Utilizarea unor tehnici de tip feedback nu este posibilă 
întrucât necesită un coeficient feedback infinit, ceea ce nu este practic. 

Dacă masa m este staționară rezultă că deplasarea acesteia este zero: 
x, =0 
X, = Jax, =0 
X, =-w'x, =0 
Ecuatiile (5.1) şi (5.2) se reduc la: 
_ (k + joc F(t) 


m,(—@°Xx,) =—kx,-¢X,+Ft)-Q, > Qe mao? 
| 


(5.3) 
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O=k,x,+¢,x,+Q. => Q.=-(k,+joc,)x, 

Rezultă din relația (5.3) că in cazul unui control optim, deplasarea masei m» 
este determinată de forţa perturbatoare F(t) şi de mărimea masei m, şi nu de mărimea 
rigiditatii sau amortizării suportului masei m». 

Forţa de control va fi întotdeauna egală în modul şi opusă ca sens forţei elastice 
dezvoltată de arcul k, şi forţei elastice dezvoltată de amortizorul C4. 

Sistemele de izolare activă a vibratiilor pot fi concepute in aşa fel încât in 
timpul exploatării să nu apară forte şi momente care să nu poată fi anulate de forţa 
dezvoltată de actuatorul de control. 

Controlul activ se poate aplica mai multor sisteme de izolare activă a 
vibratiilor, reducând la zero răspunsul fiecărui izolator in parte, deci se reduce 
puterea vibratiei transmisă la suport. 

Rezulta ca la frecvente foarte joase, forta de control va fi comparabila cu forta 
perturbatoare, ceea ce va crea dificultati practice in realizarea controlului. 

Această analiza poate fi extinsă considerând o excitație in banda largă, ceea ce 
va conduce la acelaşi rezultat. S-a dovedit că este posibilă anularea completă a 
vibrației masei m». Practic, un controller adaptiv de tip feedforward necesită un 
semnal de referință care este corelat cu forța de excitație de banda largă, acesta 
nefiind afectat de actuatorul de control. 

În practică este dificil de obţinut un asemenea semnal de referință. Întrucât 
semnalul de referință trebuie să fie cauzal, deci controllerul adaptiv trebuie să aibă 
suficient timp pentru calculul forţei de control, din momentul obținerii semnalului de 
referință, până la aplicarea forţei de control necesară pentru anularea vibratiet. 

Dacă controllerul nu are timp suficient, atunci actuatorul de control nu va putea 
anula vibrația, va putea furniza doar o amortizare suplimentară în sistemul elastic. 

Un experiment de izolare activă a vibratiilor, în cazul unei excitatii de banda 
largă, poate fi făcut utilizând o sursă de zgomot alb ca semnal de referinţă pentru un 
controler adaptiv şi un circuit de întârziere care reține semnalul într-o memorie de tip 
buffer circular, astfel încât controlerul adaptiv să aibă timp suficient pentru calculul 
forței de control optime. Semnalul întârziat poate fi utilizat pentru comanda unui 
amplificator de putere care alimentează un generator de vibrații pentru generarea unei 
perturbații primare. 


5.8.2. Determinarea forţei pentru controlul activ, din condiţia ca puterea 
vibratiei transmise să fie minima 


La punctul anterior s-a presupus pentru calculul forței de control optime că 
deplasarea masei m» este zero, ceea ce înseamnă că transmiterea puterii vibratiei la 
masa m; este nulă, stabilindu-se condițiile necesare. 

O altă metodă pentru determinarea forței de control o constituie determinarea 
ecuației puterii transmise pe baza forței de control, care poate fi rezolvată pentru a 
determina puterea minimă transmisă. Ecuațiile diferențiale de mişcare pentru sistemul 
cu două grade de libertate pot fi scrise matriceal sub forma: 
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-o'm, T k, t joc, -k; z joc, Xij F(t) j Qc 
—k, ~ joc, -o'm, + (k, ZE k,) E jo(c, + c,) Xo Qe 


care poate fi scrisă mai compact sub forma: 


AS 
Ay, Az |3 Qc 
Deplasarea poate fi determinată prin inversarea matricei A, astfel încât B = A’, 
matricea B având coeficienți scalari, dati de ecuaţiile: 
E a] = i a = l | Ay | 
Bz By Ay Ay Ay Ax = A Ani -Az Ay 
Ecuatia (5.1) poate fi rezolvata astfel: 


|| ca iul (5.4) 
X, Ba By Qe 


Forța care acționează asupra masei m) se obține ținând seama de forța de 
control Qc cu încărcarea arc-amortizor notată cu Q,. Viteza masei m, este dată de 
derivata deplasării x2(t). 

Puterea medie P a vibratiei transmise la masa m; este: 


P= SQ, +Qe)(jox,)"] (5.5) 


unde R este partea reală a termenului din parantezele pătrate, iar exponentul * 
reprezintă conjugata complexă. Ecuația (5.5) poate fi aranjată astfel încât termenul 
viteză să apară primul. Daca îl eliminăm pe j luând partea imaginară (3), 
determinăm o schimbare de semn la fel cum am obţine conjugata transpusă, din 
matricea forţei rezultă matricea deplasării. 


Ou, > 
P= ae (Q, + Qc)] (5.6) 
Rearanjând ecuația (5.4) deplasările x, şi x2 pot fi scrise sub forma: 
x, =B (Fy — Qc)+ Bi (Qe) (5.7) 
X, = Ba (K — Qe) + By (Qe) (5.8) 
Q, =k, (x, — x,) + joe, (x, —x,) (5.9) 


Aceste ecuaţii pot fi introduse in ecuaţia (5.6) făcând substitutiile necesare 
pentru a determina puterea medie a vibratiilor transmise: 


P =Z MQWAQe + QUb, + b-Qe + d] (5.10) 
unde: a = G,(k, + Joc,)G, +G; (5.11) 
b, =G,(k, + Joc, )G, (5.12) 
b, = F B3(k, g joc, )G, + F Ba (5.13) 
d = F'B} (k, + joc, )G, (5.14) 
G, =B% =B (5.15) 
G, =B,, -Ba +B u -B,, (5.16) 
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G, =B,,F, - BF, (5.17) 

Exponentul H reprezintă conjugata complexă medie şi transpusa unui vector. 

În acest caz, elementele Bu, By», ... sunt scalare şi, de aici încolo exponentul H 
va reprezenta doar conjugata complexă. Transpusa are mai multă relevanţă pentru 
grindă, unde elementele B11, B12, ... sunt vectori sau matrice. 

Termenii ecuaţiei (5.10) pot fi descrişi ca o rezistenţă a sursei de control. 

Dacă ar fi avut valoarea zero, sursa de control ar fi fost incapabilă să transmită 
orice putere de vibrație. Dacă ar fi avut valori negative, ar fi absorbit energia de 
vibraţie în timpul oscilației. 

e b; reprezintă capacitatea sistemului de control de a absorbi puterea sursei 
primare; 

e b, reprezintă capacitatea sistemului de control de a suprima ieşirea sursei 
primare de putere; 

e deste puterea vibratiei transmise în structura suport fără control activ. 

Separând termenii a, bl ,b2 şi d în parte imaginară şi parte reală şi grupând 
doar părțile imaginare împreună, putem aranja ecuaţia (5.10) în forma: 


O] rT a a T b, i r i 
P=— + +|b, b +d 5.18 
2 le “hu q. EI | 2 d. ( ) 


unde termenii a”, a”, b”, ... reprezintă părţile reale, respectiv, imaginare a 
scalarilor complecşi a, bı, b2, şi d. 


Cu exponentul T se notează matricea transpusă şi: q, = Ei (5.19) 
C 
Ecuația (5.18) poate fi convertită într-o expresie echivalentă, după cum 
urmează: 
p=-Sir| aq + q| B+B"a +a) (5.20) 
EEA a pa gO a01 
unde: a=a = 3] a4 qT a ar (5.21) 
1f bP" +b 
B= alten pe (5.22) 


Pentru minimizarea ecuației (5.18) trebuie ca derivatele parțiale ale părților 
reale şi imaginare ale forței de control să fie egale cu zero: 


ae ow =f (5.23) 
Qa 

Oo Bo) _ 84870 (5.24) 
Coa 

ab B (5.25) 
ol 


Punând condiția ca derivatele parțiale să fie zero, rezultă: 
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O(Putere) =(a")"Q® + (ai + (a')")Q% —(a)Qi. + bi + (bE) (5.26) 


OQ 
Qc =-inv(2a')(b; + b;) (5.27) 
O(Putere) TNT AT INT i Tar r r\T 
og Se) Qc+(a') Qc-a,.Qc+b, +(b;) (5.28) 
Qe =—inv(2a')(b; + b;) (5.29) 


În acest caz toţi termenii ecuaţiilor (5.26)...(5.29) sunt scalari, ceea ce 
înseamnă că operaţia de transpunere poate fi ignorată. 

Partea reală şi imaginară a forței de control pot fi înlocuite în ecuația puterii 
(5.18) pentru găsirea puterii minime pentru controlul activ optim al vibratiei masei 
m». Puterea de ieşire reală pentru controlul pasiv când q, = 0, este data de relația: 

Pasi = soo” (5.30) 

O reducere a puterii de ieşire, ca rezultat al acţiunii forței de control activ, va fi 
obținută atunci când este respectată ecuaţia (5.31): 

AP =P Pa > 0 (5.31) 


pasiv ~ + activ 
Cu alte cuvinte, vectorii forță de control trebuie să satisfacă următoarea 
inegalitate, pentru a determina o micşorare a puterii de ieşire: 


qv ag’ +q7B+B"q <0 (5.32) 
Funcţia: L(q”)=q"'aq"p+B'q* (5.33) 
are un minim dat de relaţia: L i =-B'aB (5.34) 


Ecuația (5.34) descrie puterea minimă transmisă la masa m». 
Această ecuaţie poate fi rezolvată numeric. 


5.8.3. Analiza eficienţei controlului activ 


Eficienţa controlului activ al izolării vibratiilor este determinată de: 
e utilizarea măsurătorilor de putere ca un criteriu de eroare; 
e poziționarea actuatorului de control sau a forţei de control aplicate; 
e erorile de măsurare a funcțiilor de transfer şi a formei de undă a vibratiilor, în 
cazul unei rezoluţii în frecvenţă inadecvată; 
e erorile de conversie a semnalului analog în digital şi invers; 
e neliniaritatile sistemului de control, al filtrelor, vibratoarelor şi 
amplificatoarelor de putere; 
e sensibilitatea transversală a accelerometrelor. 
Erorile în amplitudine şi fază în transmiterea puterii la masa m» sunt prezentate în 
fig. (5.25) şi (5.26). Analiza diagramelor prezentate în fig. (5.25) arată că erori mici 
în amplitudine pot determina reducerea performanţelor izolării active a vibraţiilor. 
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Fig. 5.25. 

O eroare de 0,1% în amplificarea fortei de control ne dă o reducere de 60 dB în 
puterea transmisă, în loc de o reducere totală aşa cum rezultă teoretic. Practic, însă, 
acest rezultat este foarte bun. În fig. 5.26 sunt prezentate diagramele de variaţie a 
puterii transmise la masa m» în cazul unui defazaj sub-optimal al forței de control. 

Din analiza diagramelor rezultă că o eroare de 1° în faza de control a forței ne 
dă o reducere a puterii transmise a vibratiilor în jur de 40 de dB, în loc de o reducere 
infinită, aşa cum rezultă teoretic. 

O măsurare exactă a puterii transmise necesită utilizarea unor traductoare cu 
erori de fază neglijabile. În realitate, toate traductoarele produc erori de fază. 

Erorile de fază generate de traductor pot avea o componentă constantă în timp 
şi una aleatoare, variabilă în timp. 

Să considerăm o eroare de fază O la măsurarea forţei Q, +Q., care acţionează 
asupra masei mz. Puterea transmisă la masa m» este dată de relaţia: 


P, =Z [x3 (Q, + Q,)(cos(0) + jsin(0))) (5.36) 
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Fig. 5.26. 
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Dezvoltând această ecuaţie obţinem: 
P= > AQQ, + Q% b; +b,Q, + e)(eos(0) + jsin(0))] (5.37) 


Se poate arăta că eroarea de fază O va corupe valoarea măsurată a puterii 
transmise cu un procent din „puterea reactivă”. In acest caz, forţa de control Q, ce 
minimizează ecuaţia (5.37) este independentă de eroarea de fază 0. 

Din analiza diagramelor prezentate in fig. (5.27) rezultă că puterea transmisă la 


masa m» este minimizata, în cazul controlului pasiv şi activ, atunci când eroarea de 
eet oes k 0 a0; pat 
fază în măsurarea forței este de 0,-2 și +2.. 


Rezultă că, în acest caz, controlul activ nu este afectat de erorile de fază. 


= oO 
> 
— 
Š -5 
g -100 
3 
= 
Ai -150 
-200 
-250 
HU 20 20 50 BO 100 
Freeventa (Hz) 
Fig. 5.27 


În cazul unei grinzi simplu rezemate, eroarea de fază poate afecta rezultatul 
când acţiunea unei forte de-a lungul unei axe transversale este combinată cu acțiunea 
unui moment de rotaţie aplicat asupra masei mp. 

Erorile aleatoare de fază determinate de traductoare, vor muta suprafața de 


eroare a puterii transmise, atunci când partea reală a forţei de control este variată în 
jurul valorii optimale. 


Hos 0 0.05 0.1 
Forta de control (N) 
Fig. 5.28 
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Din figura 5.28 rezultă că puterea transmisă este minimizată de aceeaşi forță de 
control, indiferent de eroarea de fază, obținându-se un control maxim. 

Cum toți traductorii produc erori de fază aleatoare, rezultă că suprafața de 
eroare se va muta în continuare şi deci va fi dificil pentru controlerul adaptiv să 
conveargă spre o soluție optimă. 

Din analiza rezultatelor teoretice rezultă următoarele concluzii: 

e utilizarea unei forte de control egală cu încărcarea sistemului superior arc- 
amortizor, ne dă o putere transmisă la masa m, egală cu zero; 

e puterea transmisă în sistemul mecanic poate fi redusă la zero, în cazul unui 
sistem multiplu de izolatori activi de vibrație, dacă forțele perturbatoare sunt 
coliniare cu forţele dezvoltate de actuatorii de control, ceea ce se poate realiza 
practic; 

e erorile aleatoare de fază ale traductoarelor utilizate la măsurarea puterii 
transmise, determină o mutare a suprafeţei de eroare a puterii transmise, ceea 
ce face ca un controler adaptiv să nu poată converge uşor spre o soluţie optima. 


5.9. Controlul activ al transmiterii puterii vibratiei într-o bara 
5.9.1. Modelul teoretic 
Pentru studiul transmiterii puterii vibratiei, s-a considerat un model teoretic 


format dintr-o masă rigidă, izolată activ de o bară simplu rezemată, asupra masei 
acționând o forță verticală de excitație şi un moment de rotaţie (fig. 5.29). 


Masă Qo Q D 
ni tot ge 


superioară z, 


Masă 
a” inferioară 


Bară support 


Fig. 5.29 

Izolatorul activ este format dintr-un sistem de izolare pasivă (arc-amortizor) şi 
un element de izolare activă (actuator de control), care dezvoltă o forţă de reacțiune 
de-a lungul axei verticale z. 

Dacă momentele de rotație aplicate masei rigide sunt mici, valorile negative ale 
puterii transmise de-a lungul axei verticale pot realiza o izolare pasivă a vibraţie. 

În continuare sunt prezentate două metode de control adaptiv al puterii 
transmise a vibratiilor, atunci când putem neglija puterea vibratiei, datorată 
momentelor de rotaţie. 
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Pentru calculul izolării active se determină o forţă de control optimă, după care 
se demonstrează că această soluţie reduce la zero puterea vibratiei transmisă la bară. 

Excitatia Q, a unui corp rigid se poate considera, in general, sub forma unui 
vector cu 6 dimensiuni: 

Q=[F, F, F M, M, MI (5.38) 
unde F şi M sunt forțele şi momentele după trei direcții rectangulare. 

Arcul va acționa asupra fiecărei mase cu o forță egală şi de semn contrar: 

Q, =-Q” =K(D’ - D') (5.39) 
unde Qf, Q’, D', D” sunt vectorii forță şi deplasare a masei superioare şi respectiv 
inferioare iar K este matricea diagonală complexă de rigiditate a izolatorului, care 
poate fi exprimată sub forma: k,(1+ jn,), unde: 1 = 1,...,6, n este fracțiunea de 


amortizare, iar j=v-—[1. Deplasarea masei superioare este data de: 
D'=[R']D, (5.40) 
Dy este vectorul deplasare complex al centrului de masă al masei superioare, 
definit sub forma: 


T 
Die ry. o BGO: Os OS | (5.41) 
unde Xo, yo, Zo reprezintă cele 3 deplasări liniare, iar 0,,, 0,,, ©, sunt deplasările 


unghiulare, iar [R']' este transpusa matricei de legătură între momente şi deplasările 
transversale, care este definită sub forma: 


1 0 0 000 

0 0 000 

i 0 0 0 0 0 
R = (5.42) 

0 -z y 100 

z 0 -x, 0 10 

-y x 0 00 I 


unde (X, Z, Ze) este punctul unde corpul rigid este conectat la izolator. 

Pentru o descriere precisă a comportării dinamice a barei, trebuie incluse în 
model un număr suficient de moduri proprii de vibrații. Deplasarea barei se poate 
determina ca o sumă a modurilor proprii de vibrații (1, ..., p), fiind dată de relația: 

D’ =[R°] w, (5.43) 
unde [R°]' este transpusa functiilor modale a fiecărui grad de libertate, fiind definită 
de relația (5.44), iar wp este amplitudinea complexă modală, dată de relația (5.45). 
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SS e, 0 sin( 1%) 0 -Z cos(1%2) 0 
L, b L, b L, 
paies d ps) 0 W 0 a ase 0 
Ros). DI E L, n 
2P P A iP P P 
SP i a 0 sin( da 0 -T aia 0 
L, L, L, L, b 


W, =| Wis W3; Wp] 

Ecuațiile de mişcare ale masei rigide şi ale barei sunt: Z w, = R”Q’” -R”Q, 
ZD, =Q, +R'Q'R'Q, 

unde Zo este impedanta barei dată de relația: 


m 0 0 0 0 0 
0 m 0 0 0 0 
z-œ 9 9 m 9 9 0 
j 0 0 0 1 0 0 
0o 0 0: 0-1, 0 
0 0 0 007 


Z 


(5.44) 


(5.45) 
(5.46) 
(5.47) 


(5.48) 


unde m, este masa corpului rigid, Ix, Iy, I; sunt momentele de inerție ale centrului de 


greutate, iar œ este pulsatia forţei perturbatoare. 
Z este impedanta barei definită ca: 


X, Cı -C Ci 
Z'S Ea X3 Ca Cop 
p : i f 
Ci -C,2 XT Cop 


unde contributia modului de vibratie de ordinul 1 este dat de: 
2 > 2 2 
x =m,(@; + No, — 0°) 


1 
m, = Ree 


2,2 
O, = 4 Bly (rad/sec) 
L, \ ps 


iar inerția montajului inferior al sistemului este luată în calcul prin termenul: 


' 
b 2 . Inx . I'nx 
C,,, =m'@ sin — sin 
' L, L, 


(5.49) 


(5.50) 
(5.51) 


(5.52) 


(5.53) 
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Vectorul forță de control a izolatorului activ de vibrații este dat de: 
Q.=[F FE M? M; My" (5.54) 
unde indicele superior c reprezinta actuatorul de control. 
Ecuatiile (C.9) şi (C.10) pot fi exprimate compact sub forma matriceala astfel: 


bs Aa ei -|° ml (5.55) 
A; Ax W, —R*Q* 
unde coeficienții matricei A sunt: 
A,, =Z, +R'K[R'T (5.56) 
A =-R'K[R°]" (5.57) 
A, =-R°K[R']" (5.58) 
A =Z,+R°K[R’]’ (5.59) 
Puterea transmisă în bară este definită de relația: 
Puterea = S DQ +Q.)} (5.60) 


unde I(x) este partea imaginară a expresiei din paranteză. Putem converti ecuaţia 
(5.60) sub forma: 


Puterea = > ([a.]'aq, + [a.T B+B] a, + e) (5.61) 
unde: 
za a DA] ela ala] 
a ene | e) 
_ 1) [b;] Fb; 
B= ake y a (5.63) 


unde qe este definit în ecuaţia (4.29) iar matricele reale a’, a’, bi’, ... reprezintă partea 
reală, respectiv imaginară a matricelor complexe a, bı, bọ şi d. Exponentul T 
reprezintă transpusa matricei, iar matricele complexe sunt: 


a=G,KG, -G, (5.64) 
b, =G, KG, (5.65) 
b, =G,KG, - G, (5.66) 
d=G,KG, (5.67) 
unde: G, = (R) BER’ -(R°)'BER® (5.68) 
G, =(R')"B R'-(R')"B R” -(R°)'B,,R' + (R°) BR" (5.69) 
G, =(R')'B,,Q, —(R°)'B,,Q, (5.70) 
G, =Q, BIR” (5.71) 
unde termenii B sunt dați de următoarele ecuaţii: 
B, ={A" -A,A A)! (5.72) 
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B» = (A = AA Ap (5.73) 


By, = -A Ap {An = A, Ay Ap} (5.74) 

Bz; = -A„ AA, = AA An} (5.75) 
Minimul ecuaţiei quadrice pentru putere este dat de ecuaţia: 

Puterea = ap (5.76) 


Dacă presupunem că actuatorul de control produce o forță egală şi opusă ca 

sens forţei elastice şi rezistente din elementele izolatorului (arc-amortizor), obținem: 
Q, =k(D’ -D') (5.78) 

unde D' si D” sunt vectorii deplasare la capătul superior şi inferior al izolatorului, Q' 
şi Q” sunt vectorii forţă care acţionează la capetele izolatorului, Q. este vectorul forței 
de control activ, iar k este matricea de rigiditate a izolatorului. 

În cazul ideal, actuatorul de control trebuie să furnizeze forţe şi momente de 
rotație necesare, pentru toate axele de vibrație. 

În cazul acestui model, vom presupune că încărcarea primară a masei rigide, 
este formată dintr-o singură forță verticală, care nu generează moment de rotaţie. 

Substituind ecuația (5.1) în matricele care descriu mişcarea barei şi a corpului 


rigid, rezultă: 
Z 0| D, Q, 
= 5.79 


Rezultă că, dinamic, sistemul bară-izolator este decuplat, deci matricea 
amplitudinilor modale w, este zero şi puterea vibratiei nu este transmisă barei. 


5.9.2. Identificarea sistemului 


Răspunsul sistemului este determinat prin măsurarea coeficienţilor de influență 
pentru forța de control primară şi secundară. 

Toate forțele de control n. şi toate forțele primare n, au valoarea zero, cu 
excepția unei singure forțe primare considerată egală cu unitatea. Deplasarea şi forța 
sunt măsurate de senzorii de eroare, în domeniul de frecvență analizat. Acest proces 
este repetat pentru fiecare forță primară şi forță de control. Deplasarea şi forţa, 
măsurate de traductorii de eroare sunt efectiv funcții de transfer între forţa 
perturbatoare şi deplasare, între forţa perturbatoare şi forţa la traductorii de eroare, 
întrucât s-a considerat o încărcare unitară a structurii elastice. Aceste funcții de 
transfer pot fi folosite pentru determinarea forţelor de control optime. 


5.9.3. Determinarea forţelor de control optime 


Deplasarea şi forţa măsurate de traductorii de eroare pot fi descrise de vectorii 
d, şi fi, care au lungimea ne, fiind dati de: 


201 


d, =Zaf, + Zaf, (5.71) 
f, = Zaf, + Zaf, (5.72) 


unde fp şi fe sunt vectorii coloană a forței primare, respectiv a forței de control, de 
lungime np şi ne; Zj este o funcție de transfer între deplasare şi forță (indicele 1 
reprezintă forța primară, iar j reprezintă forța de control). 

De exemplu, Zf este o matrice de dimensiune (ne. ne), care face transferul între 
forța măsurată la traductorii de eroare şi forța de control. 

Aceste definiții pot fi utilizate pentru definirea puterii medii a vibratiei 
transmise într-o structură, astfel: 


Puterea = 5 Im(dit) (5.73) 


unde exponentul H reprezintă transpusa, iar este viteza unghiulară în rad/s. 
Inlocuind ecuaţiile (5.71) şi (5.72) în ecuaţia (5.73) se obţine puterea transmisă 
în funcţie de forța de control qe: 


Puterea = 5 (ata, +q!'B+B"q, +d') (5.74) 
f! 
unde: q, = [i (5.75) 
i INT to r\T 
ies epic j W T a) (5.76) 
2|-a'+(a') a'+(a') 

INT i 
zl (ba) sa (5.77) 

2|(b,) —b; 


unde matricele reale f;, fi, a‘, a’, b',... reprezintă părţile reale respectiv imaginare 
ale matricelor complexe fe, a, bı şi b2 , iar constanta complexă c este definită ca: 


iw hay AAN (5.78) 
bez Zi (5.79) 
bt iZi Zk (5.80) 
c= fi ZuZat, (5.81) 


Transmiterea puterii într-un sistem elastic, în cazul unei izolări pasive a 
vibratiei (q, = [0,0] ) este dată de wc’ / 2. Minimul ecuaţiei (5.73) este dat de: 


Puterea nin = = Pep +c’) (5.82) 


ceea ce corespunde unui vector al forței optime de control, dat de relația: 
=] 
(de optimal =—O (5 .83) 
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5.9.4. Izolarea pasivă pentru o excitație simultană forţă şi moment 


Momentul de rotație apare în cazul in care forţa primară este decalata fata de 
centrul de greutate al masei rigide. Dacă forţa primară creează şi moment de rotaţie, 
atunci puterea totală (P,) a vibratiei este formată din puterea (P) dată de forțele 
primare si viteza de translație şi puterea (Pm) dată de momentele de rotaţie şi vitezele 
unghiulare. 

P. =P, +P, (5.84) 

Plecând de la principiul conservării energiei, puterea transmisă trebuie să fie 
mai mare ca zero (P, > 0), atât timp cât puterea este absorbită, valori negative ale 
puterii transmise de-a lungul axei z (P; < 0) apar atunci când puterea creată de 
momentele de rotație (Pm) este mai mare decât mărimea puterii transmise de fortele 
verticale de translație (P, > |P; >0). 


Valori negative ale puterii transmise de-a lungul unei axe pot să apară atunci 
când o conversie a unei unde elastice are loc în condițiile limită ale structurii. 

Dacă vom considera o bară semi-infinită neamortizată, simplu rezemată la un capăt, 
atunci o undă elastică care se propagă spre capătul rezemat va fi reflectată înapoi. 

Reazemul simplu va restricționa deplasarea barei pe axa verticală z, dar va 
permite rotația liberă în jurul axei Oy. Dacă unda incidentă este generată prin 
aplicarea unei forte verticale asupra barei, unda se va propaga de-a lungul barei spre 
reazem. Deplasarea barei se va face în principal pe axa z şi numai o mică rotaţie în 
jurul axei Oy. Când unda ajunge în reazem, va fi generată o forță de reacţie, iar unda 
reflectată se va propaga în lungul barei, producând o deplasare mai mare pe axa z, 
fără să se realizeze o conversie a undei. 

Dacă vom aplica barei un moment de rotație, unda generată de acesta se va 
propaga în lungul barei, spre reazem, producând în principal o rotație a barei în jurul 
axei Oy, fără să genereze un moment de reacție. Energia undei incidente se conservă 
în energia unei unde reflectate care generează o deplasare pe axa z. 

Acest mecanism de conversie a tipurilor de undă determină o însumare a 
puterilor incidente pe axa z şi a puterilor reflectate, rezultând valori negative ale 
puterii transmise de-a lungul axei z a izolatorului activ. 

În cazul unei excitatii prin forță pe direcţia verticală z, puterea transmisă în 
bară are valori pozitive. Funcţia cost determinată pe baza puterii transmise este 
întotdeauna pozitivă, şi are o soluție globală unică pentru forța de control, deci 
actuatorul de control poate anula complet vibrația. 

Dacă vom aplica peste forța primară verticală şi un moment de rotaţie, este 
posibil să apară valori negative ale puterii transmise pe axa verticală, deci funcţia cost 
nu va fi întotdeauna pozitivă. În continuare, vom compara o serie de funcţii cost, 
pentru a stabili eficienţa reducerii puterii totale a vibratiei transmisă în bară. 

Cei mai multi cercetători folosesc o funcție cost bazată pe pătratul accelerației, 
întrucât accelerometrele pot fi ataşate uşor pe structura receptoare, generând în 
acelaşi timp un semnal potrivit pentru utilizarea unui algoritm FX-LMS. 


203 


Suprafeţele de eroare ale funcțiilor cost bazate pe pătratul accelerației sau 
pătratul forţei, la baza izolatorului, sunt definite pozitiv şi au un minim global unic. 

Algoritmii cu gradient pantă, cum este şi algoritmul FX-LMS, vor converge 
spre acest minim global. În figura 5.30 este prezentată puterea totală transmisă în bară 
pentru izolare pasivă la o forță de încărcare FIN şi un moment de rotație My = 
0.005N.m şi pentru cinci cazuri de izolare activă, care au un minim global unic. 


_ Putera (dB. re. 1W) 


Pasiv 
- Activ: Accel. 
---- Activ; Accel? axaZ si?y 
= a Activ: Forta ?, axa Z 
a» Activ: Forta?, axaZ si€y 
Activ: Puterea totala 


0 20 40 60 60 LUU 
Frecventa (Hz) 


Fig. 5.30 

Cele cinci cazuri sunt: minimizarea pătratului accelerației de-a lungul axei z, 
suma dintre pătratul accelerației pe axa z şi pătratul accelerației de rotaţie în jurul 
axei Oy, pătratul forței de-a lungul axei z, suma dintre pătratul forţei pe axa z şi 
pătratul momentului de rotație în jurul axei y şi puterea totală transmisă de-a lungul 
axelor y şi Z. 

La 35 Hz există o rezonanţă de rotaţie, care nu poate fi controlată 
corespunzător de actuatorul de control, care este orientat de-a lungul axei verticale z. 

Este de aşteptat, ca la această frecvenţă, izolarea vibratiei să fie ineficientă, dar 
controlul activ nu ar trebui să aibă un efect negativ, în raport cu controlul pasiv. 

Acest lucru se întâmplă deoarece o parte a puterii vibratiei pe axa z, poate fi 
folosită pentru anularea puterii vibratiilor de rotaţie în jurul axei y. 

Minimizarea pătratului accelerației sau pătratului forței pe axa verticală z, 
reduce la zero puterea transmisă pe axa z anulând efectul de reducere a puterii 
mişcării de rotație în jurul axei Y. 

O îmbunătățire a izolării vibratiei poate fi obținută prin minimizarea sumei 
pătratului acceleratiilor pe axa z şi în jurul axei y. 

Dacă funcția cost este suma pătratelor acceleratiilor de-a lungul axei z şi in 
jurul axei y, atunci valoarea funcţiei cost pentru izolarea activa, este întotdeauna mai 
mică decât cea obţinută pentru izolarea pasivă (fig. 5.31) 

Performanţa izolării active a vibratiei, prin utilizarea unei funcții cost ca sumă 
a pătratelor acceleratiilor pe axa verticală z şi în jurul axei de rotație y, este mult mai 
scăzută fata de utilizarea funcției cost ca sumă a pătratelor acceleratiilor pe axa z, cu 
excepția frecvenţei de rezonanță a mişcării de rotaţie în jurul axei y, cu riscul de a 
mări vibrația de translație pe axa verticală. 
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Functia cost (dB) 
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Fig. 5.31 

Acest lucru determină o mărire a puterii totale transmise, în comparaţie cu 
cazul în care este minimizat pătratul accelerației pe axa z. Cand minimizăm pătratul 
accelerației pe axa z, atunci puterea transmisă şi acceleraţia pe axa z, este redusă la 
zero, ceea ce face ca puterea totală transmisă în bară să fie determinată numai de 
puterea transmisă prin mişcarea de rotaţie, în jurul axei y. 

Minimizarea puterii transmise pe axa verticală este o alegere nepotrivită pentru 
funcția cost, când avem momente de rotaţie, întrucât, acestea pot determina o creştere 
pe ansamblu a puterii transmise, mai mare decât în cazul izolării pasive. 

Se poate arăta că atunci când amortizarea sistemului receptor creşte, erorile de 
fază în măsurarea puterii nu afectează minimizarea puterii transmise. 

Măsurarea practică a puterii transmise necesită ca unghiul de fază a semnalului 
generat de traductorii de forță şi viteză să fie acelaşi. Precizia de fază tipică pentru 
traductorii de forță şi accelerometrele Bruel& Kjaer este mai mare de 0.5°. 

Erorile de fază în măsurarea puterii transmise pot reduce performanţele izolării 
active, atunci când utilizăm puterea transmisă ca funcție cost pentru a fi minimizată. 

Performanţa izolării active nu este compromisă de erorile de fază dacă utilizăm 
funcţiile cost bazate pe pătratul accelerației sau pătratul forței. 

-40 
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-140 
0 


20 40 60 s0 LUU 
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In fig. 5.32 se compară puterea totală transmisă în bară atunci când utilizăm un 
traductor de putere ideal, pentru minimizarea puterii totale transmisă în bară şi 

îi v o o; o 
respectiv pentru un traductor de putere cu o eroare de fază 0.5. Rezultă că 
performanța izolării active este mai scăzută decât izolarea pasivă, pentru frecvențele 
la care apar rezonantele vibratiilor torsionale, atunci când cresc erorile de fază. 

La alte frecvenţe, eroarea de fază are un efect negativ neglijabil, asupra 
performanțelor izolatorului. 


5.10. Controlul activ al vibratiilor generate de angrenaje, modulate in 
amplitudine şi/sau frecvenţă 


5.10.1.Consideratii generale 


Controlul activ al vibratiilor modulate in amplitudine şi/sau frecvenţă a fost 
realizat în scopul atenuării vibratiilor şi zgomotului angrenajelor. 

Testele pentru modulatii în amplitudine şi frecvență au fost realizate în banda 
îngustă, cu sau fără rezonanță, cu ajutorul unui dispozitiv de control cu o intrare şi o 
ieşire folosind un filtru adaptiv FIR (finite - impulse - response). 

Studule teoretice au urmărit optimizarea amplasării actuatorilor şi a 
traductorilor în cazul unui arbore de susţinere a roților dințate, supus unei perturbații. 

Rezultatele experimentele au demonstrat eficienţa controlului activ al 
vibraţiilor modulate. 

Vibratiile generate în funcționare de transmisiile prin roti dinţate, pot fi 
modulate in amplitudine şi/sau frecvenţă, datorită fluctuatiilor in încărcarea dinților şi 
a variaţiei vitezei unghiulare a roților dinţate. Cele două modulatii generează în jurul 
frecvenţelor de angrenare şi a armonicilor acestora benzi laterale de frecvenţă, 
determinând o creştere a nivelului de zgomot. 

Spectrul de frecvență al vibratiilor generate de maşină are energia distribuită, 
în principal, la un număr de componente armonice. În sistemele cu roti dinţate, 
cercetările au evidențiat un fenomen de modulație a forței de angrenare in 
amplitudine şi/sau în frecvență, cât şi combinaţia acestor modulări. Procesul de 
modulație produce vibrații cu amplitudine mare în benzile laterale ale frecvenţelor de 
angrenare şi armonicelor acestora. 

Zgomotul corespunzător vibratiei în benzile laterale ale frecvențelor, poate 
avea o influență semnificativă asupra nivelului global al zgomotului generat de 
procesul de angrenare şi în special asupra percepţiei acestuia. 

În scopul stabilirii fezabilităţii controlului activ al perturbatiilor produse de 
fenomenul de modulație, în comportarea vibratorie a unei structuri rezonante simple, 
au fost realizate cercetări teoretice şi experimentale pe un sistem simplu format dintr- 
o bară de susţinere. În literatura de specialitate sunt prezentate lucrări de control activ 
al vibratiilor şi sunetului armonic, implicând şi turbulente in bandă largă. 

Câteva lucrări au abordat şi studii legate de perturbațiile periodice multi - 
frecvenţă realizând o comparație a diferitelor metode de control pentru anularea 
distorsiunilor în bandă îngustă. În continuare sunt prezentate cercetările realizate în 
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je vu. 


singură intrare şi o ieşire (SISO), pentru reducerea vibratiilor transversale al unei bare 
simplu rezemate, excitată de forte perturbatoare periodice, modulate în amplitudine şi 
frecvenţă. Pentru a genera forța de control necesară a fost utilizat un filtru digital FIR 
pentru filtrarea semnalului de referinţă, corelat cu turbulenta vibratorie. 

Coeficienţii filtrului digital au fost ajustaţi cu ajutorul algoritmului LMS pentru 


a micşora răspunsul grinzii, folosind un accelerometru ca detector de eroare. 
Calea primară 


Fig. 5.33. 
În figura 5.33 este prezentată diagrama bloc a sistemului de control 
feedforward, unde semnalul de referinţă feedforward f(m) şi semnalul perturbator 


d(m) au fost considerate asemănătoare. Ca rezultat al funcţiei de transfer C(z) 
dintre ieşirile filtrului FIR şi al traductorului de eroare e(m), semnalul de referință 


trebuie să fie prefiltrat de o funcţie de transfer C(z), înainte de a fi folosit in 


algoritmul adaptiv, pentru a preveni instabilitatea. Rezultatul prefiltrării îl reprezintă 
semnalul filtrat f, (m). Funcţia de transfer a fost modelată de un filtru FIR cu 25 poli 
şi zero, pentru care coeficienţii au fost determinaţi off-line, înainte de a începe 
controlul. 

Semnalele perturbatoare au fost modulate sinusoidal în amplitudine sau 
frecvență, funcțiile de modulare fiind de asemenea sinusoidale. Semnalul modulat în 
amplitudine Fam(t) este dat de relația: 

Fy = Asin(0,)| 1 +m, sin(@nt)] = 


=A {sin(o,t) + (m,/2)sin| (o, +q@,,)t+ (x/2) ]} (5.85) 


unde œ, şi 0, sunt frecvențele unghiulare de transport şi modulație, iar A este 
amplitudinea de transport, m, este adâncimea de modulație, amândouă fiind 
considerate egale cu unitatea. 

Semnalul reprezentat de ecuaţia (5.85) poate fi exprimat ca sumă a 3 semnale, 
un semnal de transport şi două benzi laterale, una înaltă şi una joasă (œ, +œ, ). 
În fig. 5.34 este dat spectrul semnalelor perturbatoare modulate în amplitudine (AM) 
şi în frecvenţă (cu A= 1 şi mg =1 în ecuaţia 5.85), iar in figura 5.35 este dat spectrul 
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semnalelor perturbatoare modulate în amplitudine şi în frecvență 


Fig. 5.35. 


Freeventa 


(5.86) 


= 1 şi 


Pm = 2), unde @,, este indexul de modulație sau deviația maxima de fază iar J, (Pa) 


este funcția Bessel de primul tip, ordinul p şi argument Om . 


Ecuația (5.86) arată că 


semnalele FM conţin o componentă de transport şi un număr infinit de benzi laterale 
la frecvențele (0, + pon). Amplitudinea componentei de transport şi a benzilor 


laterale depinde de funcția Bessel apropiată. S-a folosit un index de modulație 


0, = 2 şi amplitudinea A = 1. 
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5.10.2. Cercetări teoretice 


Studiile teoretice şi simulările pe calculator au urmărit stabilirea poziției 
optime a traductorului şi a actuatorului, precum şi determinarea ordinului filtrului 
FIR. In fig. 5.36 este prezentată schematic poziţia sursei perturbatoare x}, a sursei de 
control x, şi a accelerometrului de eroare x,, de-a lungul barei simplu rezemate, de 
lungime L. Sursa perturbatoare a fost poziționată lângă reazemul grinzii (x,=0,785 1), 


pentru a excita un număr mare de moduri proprii de vibrații. 
Pozițiile sursei de control şi a traductorului de erori (x, = 0,751, x, =0,1251) 


au fost alese pe baza unui studiu semianalitic, descris în continuare, în aşa fel încât să 
poată atenua vibraţiile armonice, pe o porțiune mai mare a grinzii, la frecvenţe până 
la 800 Hz, nu numai în dreptul traductorului de erori. Banda de frecvenţă de 800 Hz, 
include primele trei frecvențe proprii ale grinzii (77, 308 şi 123 Hz). 

Funcția cost a fost definită ca valoare medie spațială a amplitudinii variației 
accelerației y(x,t), de-a lungul grinzii de lungime L, la o perturbatie armonică 
primară şi este o funcție pătratică a amplitudinii şi fazei sursei de control secundare şi 
a sursei primare, având un singur minim. 


F, (t) Fy (t) 


X3 


Fig. 5.36. 


c= Calc t)? dx = (y) ) (5.87) 


Pentru o perturbatie armonică F,(t)=F,e’" la X =Xq, unde Feste forța şi œ 
este frecvenţa perturbatiei, răspunsul la schimbarea stării normale a grinzii se obține 
ca o sumă a modurilor proprii de vibrații: 


y4(x, t) = > | (x), (xq) Fei” (5.88) 


= m, (o? -œ )+ j2E,0,0 


unde 6, reprezintă modul propriu de vibrații la frecvenţa proprie @,, iar 6, este 


n? 
fracțiunea de amortizare critică, corespunzătoare modului propriu de vibraţie de 
ordinul n, iar my este masa barei. 


De asemenea, forța de control F (t)= Fei” va da la x =x, următorul răspuns: 


y.(x, => (e bula.) Fei (5.89) 


2 2 : c 
a 7 JF j26,0,0 


Ca răspuns la deplasarea barei şi a semnalului de intrare de control avem: 
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et) alt) = 2 00 — Fatal) Eta. 
Ra nn (5.90) 


-Fah (ce 


unde coeficientii sunt dati de ecuatia: 


ae 1 Rha) + Fo) ETA (5.91) 
m (o: — 0 )+ j2E,0,0 


Pentru o vibraţie armonică, funcția cost definită de ecuaţia (5.87) poate fi 
exprimată ca: 


= o) [iv v(x, t dx (5.92) 
Substituind ecuatia ae in ecuatia hes 
4 œ 00 
o)= = oe 
n=l m=! 


unde asterixul indică conjugarea complexă care a fost făcută considerând proprietatea 
de ortogonalitate modală, definită de relaţia: 


KASAO =8, (5.94) 


unde 6,,,este operatorul Kronecker care este egal cu 1, pentru m =n şi ô= 0 pentru 


(5.93) 


mzn. 
Cu ecuaţia (5.92) funcţia cost din ecuaţia (5.94) poate fi exprimată ca funcție 
pătratică a lui F, în concordanţă cu relaţia: 


e(0)= 0% as : (a,, +a aF, Maan +a, F, )* 
=] 


n=l 


“off [Ee IF +B (Sas jp e [Saca] R+ Sal 


Forţa de control F care minimizează funcţia cost în ecuaţia (5.95) este dată de: 


i=} 


(5.95) 


= (5.96) 


şi produce o funcţie cost minimă € „n data de: 


min 


Enn of Seul z (5.97) 
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Expresia din ecuaţia (5.97) a fost evaluată la diferite frecvenţe, pentru o poziție 
dată a actuatorului pentru a determina atenuarea maximă de-a lungul grinzii, pentru a 
găsi poziția convenabilă a actuatorului. Cel mai eficient control poate fi obținut prin 
poziționarea în acelaşi loc a surselor de control şi perturbatie. 

În acest caz, sursa de control optim ar avea aceeaşi amplitudine ca perturbatia 
şi o diferență de fază de 180°, reprezentând F,=—F,, iar minimul funcţiei cost în 
ecuaţia (5.97) ar fi zero pentru toate frecvențele. 

Actuatorul de control a fost poziţionat la x = 0,125 L, astfel ca perturbatia şi 
controlul să fie simetrice fata de centrul barei. Pentru toate modurile de vibrații a fost 
considerat acelaşi raport de amortizare modală ¢, = 0,01. Pentru această poziţie a 


n 
actuatorului au fost controlate numai rezonantele, în timp ce anti-rezonantele au fost 
influențate nesemnificativ. Acest rezultat s-a produs pentru că la rezonanţă, răspunsul 
grinzii a fost dominat de un singur mod de vibrații şi acţiunea de control a redus 
această contribuţie până când modurile reziduale au devenit importante. 

Între rezonanţe, un număr mare de moduri au contribuit la răspuns şi atâta 
timp cât excitatia modală a determinat perturbatia şi sursele de control au fost în faza 
pentru modurile impare şi defazate pentru modurile pare, s-a realizat un control 
redus, deoarece acțiunea de control a micşorat amplitudinea modurilor impare şi a 
mărit amplitudinea modurilor pare şi invers. 

În figura 5.37, curba continuă a fost obţinută prin plasarea actuatorului de 
control la x = 0,75 L, iar accelerometrul la x = x, =0,5L. 


Atenuarea la toate frecvențele a fost posibilă până la frecvenţa de 800 Hz şi a 
inclus primele trei rezonanțe, rezultând reducerea efectului controlului pe măsura 
apropierii de armonica a patra. 
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Fig. 5.37 
Controlul s-a facut la antirezonanta la fel de bine ca şi la rezonanță, pentru 
frecvențe mai mici de 800 Hz, pentru că sursa de control a fost relativ protejată la 
perturbatie şi putem avea la primele trei moduri aceeaşi fază cu perturbatia. 
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La frecvenţe mai mari decât a patra frecvenţă proprie, actuatorul ar putea doar 
să controleze rezonanţa, deşi actuatorul nu a fost pe un nod al acestui mod propriu. 

În general, cu cât sursa de control e mai aproape de sursa perturbatoare, cu atât 
domeniul de frecvenţă în care controlul este mai eficient este mai mare. 

Dacă controlul şi perturbatia acționează în acelaşi loc, domeniul de frecvență 
controlat este teoretic infinit. 


5.10.3. Poziționarea traductorului 


Analizele realizate au oferit o metodă de poziţionare a actuatorului în aşa fel ca 
accelerația globală a grinzii să fie minimă. Pentru implementarea unui dispozitiv de 
control care să minimizeze funcția cost se impune măsurarea accelerației pe toată 
lungimea grinzii, ceea ce este practic imposibil. Pentru a rezolva această problemă, a 
fost utilizat un traductor pentru măsurarea accelerației într-un punct poziţionat pe 
bară în aşa fel încât minimizarea semnalului de ieşire a traductorului să conducă la o 
minimizare optimă a lui e. Răspunsul dat de ecuaţia (5.97) poate fi egalat cu zero, la 
X = x,, obținând forţa de control: 


2 Aba Bala) | 
F 


=—| 2 (5.98) 
SA, 
unde coeficienții funcției anpha se obţin cu ecuația: 
A, = l ! (5.99) 


R FE A tă 
m, (o -0 + j2E,,0,0 
Pentru o perturbatie armonică, prin minimizarea deplasării vitezei sau 
accelerației se obțin rezultate identice. După determinarea forţei de control F,din 


ecuația (5.98), aceasta poate fi înlocuită în funcția cost din ecuaţia (5.96) pentru a 
determina dacă această minimizare locală va produce şi o atenuare globală. 

În figura 5.38 este dată funcţia cost cu actuatorul de control la 
X =x, =0,75L şi accelerometrul montat la x = x, =0,125L. 


Rezultă că minimizarea răspunsului traductorului de acceleraţie la x, = 0,125 L 
produce un rezultat similar cu minimizarea funcției cost, întrucât în acest caz, 
traductorul este poziţionat aproape de capătul grinzii, unde poate observa mai multe 
moduri de vibrații. Configurația actuatorului şi traductorului prezentată în figura 5.36 
a fost folosită şi în simulările pe calculator şi experimentele realizate pentru controlul 
vibratiei la toate frecvențele până la aproximativ 800 Hz. Pentru controlul vibratiilor 
modulate cu benzi laterale de frecvență este necesar să fie controlate perturbațiile la 
rezonanţă cât şi la celelalte frecvențe. 
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5.11. Controlul activ al vibratiilor la angrenaje cu ajutorul unei 
configurări speciale a traductorilor şi a actuatorilor 


5.11.1.Modelul teoretic pentru determinarea forţelor secundare de control 


Angrenajele au o pondere mare în structura maşinilor, fiind în acelaşi timp 
surse importante de vibrații şi zgomot. Controlul pasiv al vibratiilor generate de 
angrenaje este dificil şi din aceste motive au fost implementate de curând o serie de 
metode de control activ. 

Pentru a atenua vibraţiile angrenajului, sunt generate forţe secundare de trei 
actuatori fixati pe angrenaj. Forţa secundară echivalentă este calculată prin 
liniarizarea modelului dinamic al angrenajului. 

Cercetările experimentale au urmărit realizarea controlului activ al vibratiilor 
unui angrenaj cu ajutorul a 3 actuatori magnetorestricitivi plasați direct pe roti şi trei 
accelerometre care măsoară accelerația unghiulară a angrenajului, informatie 
procesată de sistemul de control “feedforward”. 

În continuare este prezentat un sistem de control pentru reducerea vibratiilor 
unui angrenaj (fig. 5.38.), determinate de variaţia rigidității dinţilor in angrenare. 

Modelul dinamic al angrenajului creat permite determinarea forței secundare 
necesară pentru a atenua vibraţiile roților dințate. De asemenea, se propune o schema 
de configurare posibilă a actuatorilor şi traductorilor, pentru care sunt date şi câteva 
rezultate experimentale. Presupunând că momentele de torsiune M,(@) şi M,(ọ) 
sunt funcţii de @, atunci ecuațiile diferențiale de mişcare pentru roata conductoare şi 
cea condusă se obţin scriind ecuaţia de echilibru a momentelor fata de axa de rotație: 

M, -F R, cosa- M; =J,6, (5.100) 

F R, cosa -M, +M, =J,6, (5.101) 

unde F, este forța normală de contact dintre dinții angrenati, R,,R,sunt razele 

cercurilor de rostogolire, M,,M, sunt momente de torsiune determinate de frecare, 
a este unghiul de presiune, iar J}, J, sunt momentele de inerție. 

În ecuaţiile (5.100) şi (5.101), M,(@) ŞI M, (0) pot fi reprezentate ca produsul: 

M, = FR, cosa 

M, = FR, cosa 


în care: F, este valoarea medie a forței din angrenare, iar AF, (0) este componenta 


unde: F, = F, + AF, (0) 


variabilă în timp, de-a lungul liniei de angrenare. 
Rezultă că deplasarea relativă dintre roata condusă şi cea conducătoare, de-a 
lungul liniei de angrenare, este dată de relaţia: X= (R,Q, —R,9, cosa 
Combinând ecuațiile (5.100) şi (5.101) obţinem: 
X+c'x + F'(x,@)cosa = F (5.102) 


213 


în care: 


2 2 
F(x,0)=(F, - AF, (of Ss z) eit 


2 2 

F, = aL + z) Cos” a 
| 2 

Forţa de contact dintre dinţii angrenati poate fi determinată prin: 

F(x,ọ)= k(1 +acos px —Xg COS p) (5.103) 
unde k este valoarea constantă a rigiditatii, a este valoarea maximă a raportului 
rigiditatii, iar x, este abaterea maximă de la deplasarea relativă proiectată. 

Substituind ecuația (5.103) în (5.102) şi considerând o functie periodică pentru 
excitație şi rigiditate de forma: 
c'(0)= xq cos 
k'[e(t)] = k'lolt)+ 2x] = k(1 + a cos p) 


obținem: x + c'x + ok'(—)x(t)= oF, +oAF, +oK'(pk'(0) (5.104 
A Ri R; 
In care: © = — + — 
Jj J, 


Ecuatia (5.104) poate fi rescrisă folosind diferite notatii, prin înmulțirea cu 
masa echivalentă a roților: 
oe I _ mm, 
Oo 2(m, + m, ) 
Ecuatia rezultată reprezintă sistemul oscilant liniar, a cărui schema este 
prezentată în fig. 5.39. 
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Fig. 5.39 
Aceasta simplifică modelul de angrenare a două roti, la un sistem liniar cu un 
singur grad de libertate, a cărui ecuaţie poate fi scrisă sub forma: 
mă + că + k(~)-x(t)=F + AF(~)+ k(@)- e(@) (5.105) 


unde mx reprezinta forta de inertie, cx este forta de amortizare, k(9)- x(t) este forta 


elastică datorată rigiditatii dinților in contact, AFeste variația in timp a sarcinii, 
k(@)-e(@) este excitatia prin mişcare. 

Masa m in ecuatia (5.105) este masa echivalenta a rotilor angrenate, rezultata 
din modelul rotational. 

Pentru a investiga interacțiunile dintre forte principale, excitatia prin mişcare şi 
forța elastică datorită rigiditatii dinților, ecuaţia (5.105) poate fi scrisă: 


6+ 266 + [1 + av(ep)â()(0)=f + f,(0)+ [+ ayle) 5.106) 
în care E(0)=2 este coordonata adimensională a deplasării, E este o deplasare 


unitară, T=,,teste variabila in timp, a este indicile de modulație a rigidității, wy 
este variația rigiditatii, f este forţa variabilă in timp, o este funcția de excitație a 
deplasării. Variația adimensională a rigidității w(N@) a fost considerată de forma 
armonica: 


y()=cos(N@) (5.107) 
5(p) = 0 (5.108) 
f, (N@)= Af cos(N@) (5.109) 
Ecuația (5.106) poate fi scrisă în termenii excitatiei cvasistatice echivalente: 
+266 + {1+ avle(0)z(7)= 1 + avle()IELE,e(0)] (5.110) 


unde E(f ,0) poate fi calculată sau măsurată in condiții cvasistatice, considerând 
viteza de rotație a roţilor A— 0 sau poate fi determinată din ecuaţia (5.106) şi 
(5.107) considerând :£ =0, Ë =0 
Ae o Ttf) 
E(f.@) one) (5.111) 
Functia [1 + ov(p)]' este o funcţie periodică în Nọ care poate fi exprimată în 
serie Fourier: 
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[1 + ocos(Ne)] = Sa, cos(nN@) (5.112) 


în care n este indicele armonicii de angrenare, iar coeficienţii a, sunt dati de relațiile: 


(5.113) 


O 


ni 2 sla" 
” ae Sg 


Pentru a lua in considerare efectele încărcării variabile in timp a angrenajelor şi 
efectele variației rigiditatii dinților asupra armonicelor superioare ale frecvenței de 
angrenare, se înlocuiesc termenii rigiditatii în ecuaţia (5.110) cu valoarea medie a 
acestora şi astfel se obţine o ecuaţie diferenţială cu coeficienți constanti: 

6 +265 + C(t)=lf.o(0)] (5.114) 

Ecuatia diferentiala (5.114) aproximeaza ecuatia diferentiala (5.110) obtinuta 
pentru o excitație parametrică cu neglijarea considerării instabilității. 

Rezultă că ecuaţia diferențială liniară este un model adecvat pentru studiul 
vibratiilor torsionale ale angrenajelor. 

În continuare se determină forţele secundare pe care trebuie să le dezvolte 
actuatorii montați pe roata dintata, pentru a anula vibrația armonică a acesteia. 

Dacă aceste forte sunt cunoscute, pot fi aleşi actuatorii potriviti. 

Ecuația (5.114) împreună cu (5.107), (5.108), (5.109), (5.111), (5.112) şi 
(5.113) devine: 


Ë + 268 + &(t)= fa, cos(nNAt)+ AfSa, cos(nNAt)cos(NAt) (5.115) 


Ecuația (5.115) împreună cu (5.107), (5.108), (5.109), (5.111), (5.112) şi 
(5.113) devine: 
Ë + 268 + &(7)= fa, cos(nNAt)+ Afa, cos(NAt)+ 
= i (5.116) 
AFD [eos((n +1)NAt)+cos((n — 1)NAt)] 
n=l 


cu n =1,2,3,... 


Grupând termenii, ecuația (5.116) poate fi scrisă: 


Ë + 206 + &(7)= X C, cos(nNAt) (5.117) 

n=0 
unde coeficienții fiecărei armonici a frecvenţei de angrenare din ecuaţia (5.116) sunt 
daţi de: on =agf + Af (5.118) 
C af (as 2 Jar (5.119) 
C, afta [ 27 +2 Jar, n =2,3,4,... (5.120) 
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Forţele secundare pentru controlul activ al vibratiilor, se determină din condiția 
ca vibrația roților dințate să fie nulă, deci ecuația (5.19) trebuie egalată cu zero şi 
rezultă rata forței: 

Ali Ste (5.121) 
f 2a,+a, 

Rezultatul obținut în ecuația (5.121) arată că raportul dintre forța dezvoltată de 
actuatori poziționat pe roată şi forța de angrenare este indicele de modulație a 
rigiditatii o obținut în cazul în care nu există excitație prin mişcare în timpul 
angrenării roților dințate. 

La prima vedere, această concluzie pare să limiteze aplicațiile schemei de 
control propuse pentru controlul activ al vibratiilor roții dințate. 

Pentru a mări rata de contact a dinţilor în angrenare, coeficientul de modulație 
a rigiditatii poate fi mic, de asemenea, forța transmisă între dinții aflați în angrenare, 
este dependentă de viteza liniară a punctului de contact şi de puterea transmisă în 
angrenaj. Deci, în cazul unei anumite configurații a sistemului de angrenaje, schema 
de control poate fi aplicată. 


5.11.2. Configurarea traductorilor şi actuatorilor 


Chiar dacă modelul teoretic analizat la punctul anterior este util în 
determinarea forței de control necesare, trebuie luat în considerare angrenajul real, 
atunci când cercetăm configurarea actuatorilor. În continuare, se propune o 
configurație specială a actuatorilor pentru generarea forțelor secundare necesare 
pentru anularea vibratiei torsionale a roții dințate, precum şi configurația specială a 
traductorilor, pentru măsurarea vibratiei torsionale a roții dințate. 

Pentru a echilibra forța care acționează la centrul roții şi momentul de torsiune 
creat de forța normală din angrenare AF, care este funcție de timp, sunt necesari trei 
actuatori montați la 120°, unul față de altul, aşa cum este prezentat în fig. 5.40. 

Vom nota forțele dezvoltate de cei trei actuatori aflați la distanţele r,, fata de 
axa de rotație cu f,,f,,f,. Forța normală in angrenaj, AF, , acţionează la distanţă r, 


de axa de rotaţie, de-a lungul liniei de angrenare, la un unghi de presiune a, fata de 
direcția tangentiala. Actuatorii trebuie să anuleze variațiile forțelor, pe cele două 
direcții x şi y şi fluctuațiile momentului de torsiune generat de către forţa normală 
AF, . Ecuațiile de echilibru a forțelor pe cele două axe şi a momentelor fata de centrul 


de rotație O pot fi scrise sub forma: 


fi sinlot +, )+f, in on + Pg — =| +f, in +o — =| = AF, sin@ 
(5.122) 
27 4r 
f, cos(wt + p, )+ f, cos} ot + P, Ei + f, cos| ot + pp sa AF, cos @ 
(5.123) 
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fir, + fr, + fr, = AF,rcos o (5.124) 


Fig. 5.40 
Combinând ecuaţiile (5.122), (5.123) şi (5.124), rezultă forța 
pentru fiecare actuator: 


i= = [za cos (0-1) =o + T Cos o) (5.125) 
r 


a 
unde n=1,2,3,..,0=ot+@. 
Rata maximă a forței, pentru fiecare actuator, la o forță normală AF, , raportată 


la o rotație a roții, poate fi determinată din ecuaţia (5.125), prin derivarea acesteia în 
raport cu timpul şi egalarea cu zero: 


f 


n 


AF 


n 


l r 
= —| 2+ —cog (5.126) 

3 r 
max 

Se poate vedea că maximul ratei este independent de frecvenţă. 

Intrucât cei trei actuatori sunt pozitionati simetric, maximul ratei forţei pentru 
fiecare actuator este acelaşi, fiind diferit numai prin diferenţa de fază. 

Traductorii au fost configurati într-un mod similar cu actuatorii. Dacă vom 
considera că acceleraţia instantanee a roții în direcția x este a,, în direcţia y este a, şi 


a 


accelerația unghiulară @, atunci acceleratiile a,,,a,,,a,, măsurate de fiecare 


xl? 


traductor pot fi scrise: 


a, =—a, sin(wt + p,)+ a, cos(ot + p )+ ör (5.127) 
a. =a, in on +9 -2), 609 on +, -2r + Or (5.128) 
a, =—a, info +0, -4r ra, cos or + Po -4r + or (5.129) 


Combinând ecuaţiile (5.127), (5.128) şi (5.129), rezultă ecuaţia acceleratiei 
roții după cele trei axe: 


a, = AG 2sin@)a,, + (sin 0 — V3 cos oh, + (sin 0 + 3 cos oh, | (5.130) 
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y 


a = 2 [2 cos0)a, + (- V3 sin + cos 6,» + (V3 sin 0- cos}. (5.131) 


P= +a, tan) (5.132) 


Folosind ecuațiile (5.130), (5.131), (5.132), acceleraţia instantanee a roti poate fi 
obţinută din valorile celor trei acceleraţii măsurate de cele trei traductoare fixate pe 
roată. 


5.12. Absorbitorul dinamic activ de vibrații 


5.12.1. Introducere 


Absorbitorul dinamic este un sistem oscilant complet sau incomplet care se 
ataşează unei structuri în vederea eliminării vibratiilor acesteia, atunci când asupra 
structurii acționează forte perturbatoare periodice, a căror pulsatie este egală cu 
pulsatia proprie. Sistemul oscilant reprezentat de structură se numeşte sistem primar 
sau fundamental, iar absorbitorul dinamic se numeşte sistem ataşat sau auxiliar. 

În punctul său de aplicaţie, absorbitorul dinamic acţionează asupra masei 
primare cu o forță de aceeaşi frecvenţă cu forța perturbatoare, dar de sens opus. 

Absorbitorul dinamic poate fi proiectat odată cu structura ale cărei vibrații 
trebuie eliminate sau poate fi adăugat ulterior. Acesta poate acționa asupra întregii 
structuri, sau poate fi ataşat unui anumit element, a cărui funcţionare produce vibrații 
de ansamblu ale structurii. 

Absorbitorul dinamic poate fi utilizat pentru eliminarea vibratiilor axiale, de 
încovoiere, de răsucire, oscilatiile de ruliu ale navelor etc. 

În figura 5.41 sunt prezentate cele mai uzuale modele de absorbitori dinamici. 

Absorbitorii dinamici se utilizează în următoarele scopuri: 

e eliminarea vibratiilor axiale şi de rasucire ale maşinilor rotative ; 

e eliminarea vibratiilor paletelor de turbină, la rotorul principal al elicopterelor şi 
la elicele navelor ; 

e eliminarea vibratiilor produse de vânt şi de seisme la liniile electrice aeriene, 
poduri, turnuri, clădiri etc. 

Absorbitorii dinamici pot fi clasificați în: absorbitori dinamici pasivi şi 
absorbitori dinamice activi. 

Absorbitorii dinamici pasivi nu folosesc surse exterioare de energie, au o 
structura simplă şi funcționează cu eficiență bună într-un domeniu de frecvența 
relativ îngust. 

Absorbitorii dinamici activi sunt eficienţi pentru o bandă largă de frecvenţe 
perturbatoare. La aceşti absorbitori, elementul elastic şi cel amortizor sunt înlocuite 
cu un element activ, a cărui comanda se reglează în funcţie de cerinţele instantanee de 
funcționare, folosind energie din exteriorul sistemului, elementul activ fiind de cele 
mai multe ori un dispozitiv electrohidraulic sau electrodinamic. 
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Fig. 5.41. 
Absorbitorii dinamici adaptivi reprezintă o soluție eficientă pentru controlul 
activ al vibratiilor, in special în cazul perturbatiilor armonice. 


5.12.2. Studiul teoretic al absorbitorului dinamic 


Să considerăm o maşină de masă m, aşezată pe fundație prin intermediul unui 
izolator elastic de rigiditate kı, asupra căreia acționează o forță perturbatoare 
armonică F, sin wt (fig. 5.42). Dacă pulsatia @ a forței perturbatoare coincide cu 
pulsatia proprie œ, a sistemului, apare rezonanța. 

Pentru a evitarea fenomenului de rezonanță trebuie modificat kı, m, sau œ. 

Sunt cazuri în care aceste modificări nu sunt posibile, datorită unor 
considerente constructive, funcționale sau de altă natură. 

În acest caz pentru a evita rezonanța se transformă sistemul inițial (principal), 
care are un grad de libertate, într-un sistem cu două grade de libertate, prin adăugarea 
unui sistem elastic auxiliar numit absorbitor dinamic. 

Dacă se scrie ecuația fundamentală a dinamicii, proiectată pe direcția mişcării 
pentru cele două mase se obține : 

m -X, +(k, +k,)x, -k,:x, =F sin ot 
(5.133) 
m,-X,+k,(x,-x,)=0 

Introducând în ecuaţiile 5.133 soluţii armonice de forma : 
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III X 3 


Xa ka(x3-x1) 


ka(x2-x1) F, sinct 


x: | mă, kix) 
Fig. 5.42 
x,(t) =A, sin ot (5.134) 
x,(t) =A, sin ot l 
Se obține sistemul algebric: 
(k, +k, -m,@’)A, -k, A =F, 
k, (5.135) 
— KA, +A, (k, -m,0,)= 0 > A, =————_,A, 
k,—m,@ 
Inlocuind aceasta valoare in prima ecuatie se obtine: 
= (k, —m,0,)-F, (5.136) 
(k, +k, —m,o°)(k, —m,o°)—k; 
a k, 
Rezultă că A, = 0, pentru w=, =,|/-— 
m, 
k 
Dacă sistemul funcționează la rezonanță, rezultă: œ = 0, = ,|— 
m, 


Se observă că pentru absorbitorul dinamic simplu relaţia de dimensionare este: 


k; = 2 
m, ë m, 
Dacă, asupra maşinii acționează forte perturbatoare armonice de pulsație 
& om so 2 E k, = k, Š 5 . T 
constantă, egală cu pulsatia: œ^ = — = —-, amplitudinea A, a masei m; este nulă. 
m m 
1 2 


Prin ataşarea absorbitorului dinamic, numărul de grade de libertate ale 
sistemului primar creşte cu o unitate, crescând şi numărul de pulsatii proprii şi deci 
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pericolul apariţiei rezonantei. Pentru a mări eficienţa absorbitorului dinamic, într-un 
domeniu de frecvență mai larg, se poate introduce în sistemul secundar un element 
activ în paralel cu elementul elastic al sistemului secundar (fig. 5.43), care să 
dezvolte o forță a cărei amplitudine şi fază sunt funcție de deplasarea masei primare 
si care reduce sau anulează mişcarea acesteia. 

Dacă forța generată de elementul pasiv este proporțională cu deplasarea x, a 
masei m, constanta de proportionalitate fiind ke, atunci ecuațiile diferențiale ale 
mişcării celor două mase sunt: 


m% 


x2 [kex2) ka(xa-x1) 
ka(xa-x1) 


Fig. 5.43 
m,°X,+k,(x, -x,)+k,-x, =k.: x, +F snot 


m,-X,+k,(x,—-x,)+k,-x, =0 
De obicei, elementul activ funcționează numai la frecvenţe joase, iar la 
frecvenţe înalte sistemul se comportă ca un absorbitor dinamic pasiv. 
Eficacitatea elementului activ poate fi apreciată comparând amplitudinea 
vibratiilor masei primare, produse de forța perturbatoare când acesta se află in 
funcțiune, cu cea din situaţia în care elementul activ nu lucrează. 


5.12.3. Construcţia absorbitorului dinamic adaptiv 


Absorbitorul dinamic adaptiv are în structura sa un mecanism adaptabil, cu 
ajutorul căruia se poate modifica „on-line” frecvenţa proprie a absorbitorului. 

În cazul absorbitorului dinamic adaptiv, controlul activ al vibratiilor se 
realizează prin modificarea masei sau a rigidității absorbitorului (fig. 5.44). 

În numeroase aplicaţii, controlul activ al absorbitorilor dinamici se realizează 
acționând asupra masei, deşi, puterea necesară pentru modificarea rigidității arcului 
este mai mică, decât puterea necesară pentru a modifica direct masa absorbitorului. 
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Fig. 5.44 

În cazul absorbitorului adaptiv prezentat în figura 5.45, controlul activ al 
vibratiilor se realizează prin modificarea rigidităţii absorbitorului, modificând poziția 
celor două mase ale absorbitorului, de-a lungul barelor de susținere. 

Această metodă poate fi considerată ca o metodă adaptiv — pasivă de control a 
vibratiei. Poziţia masei absorbitorului este determinată cu ajutorul unui traductor 
liniar de deplasare. Metodele adaptiv-pasive implică utilizarea unor elemente pasive 
de control care pot fi optimizate într-un domeniu de frecvenţă. 

Absorbitorii adaptivi au fost utilizaţi la controlul dezechilibrului arborilor în 
mişcare de rotație. Absorbitorul dinamic adaptiv de vibrații, cu rigiditate variabilă, 
are următoarele avantaje: 

e construcție şi exploatare simplă; 

e funcționare într-un domeniu larg de frecvenţă; 
e pret de cost scăzut; 

e consum energetic redus. 


5.13. Controlul activ al zgomotului la ventilatoarele axiale 
5.13.1. Introducere 


Ventilatoarele axiale de răcire sunt surse frecvente de zgomot în cazul 
sistemelor electronice. Zgomotul aerodinamic produs de ventilatoarele axiale are 
două componente importante, fiind format dintr-o componentă de rotație şi una 
turbionară. Mecanismele de generare a componentei de rotație au fost studiate pe 
larg, aceasta fiind determinată de impulsurile de aer create de trecerea paletelor 
printr-un punct dat şi prezintă vârfuri discrete în spectrul de frecvență la frecvența 
fundamentală f, =n-z/60 şi armonicele acesteia, în care z reprezintă numărul de 
palete, iar n este turatia rotorului în rot/min. 

Componenta turbionară a zgomotului aerodinamic este produsă de pulsatiile 
aerului care apar la trecerea curentului de aer în jurul unor obstacole fixe sau în jurul 
paletelor în mişcare, având energia repartizată pe o serie de componente armonice ale 
frecvenţei de rotație şi un nivel cu 20 — 30 dB mai redus decât nivelul componentei 
de rotație, care are valori importante în domeniul de frecvenţă 100 — 600 Hz. 

În foarte multe sisteme electronice este dificil să se realizeze o atenuare 
acustică pasivă semnificativă în acest domeniu de frecvenţă. 
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Din această cauză, cercetările recente prezentate în literatura de specialitate în 
acest domeniu au urmărit perfecționarea sistemelor active pentru controlul 
zgomotului de frecvenţă joasă generat de ventilatoare. 

Acest lucru este posibil întrucât, la frecvenţe joase, energia acustică se 
propagă, la ventilatoarele axiale, prin unde plane. Controlul activ al zgomotului 
generat de ventilatoare a devenit viabil recent ca urmare a dezvoltării software şi 
hardware în domeniul procesării semnalului digital (DSP). 


5.13.2. Determinarea experimentală a radiaţiei acustice a ventilatoarelor 
axiale 


Eficiența unui sistem de control activ, al zgomotului generat de ventilator, 
depinde de caracteristicile câmpului acustic creat de acesta. 

Pentru determinarea experimentală a caracteristicilor câmpului acustic generat 
de ventilatorul axial testat au fost realizate măsurări ale directivitati1 câmpului acustic 
cu ajutorul lanțului de măsurare şi analiză prezentata în fig. 5.46. 

Pentru măsurarea directivității câmpului acustic microfonul a fost fixat, iar 
ventilatorul a fost rotit din 5° în 5°,  măsurându-se nivelul minim si maxim al 
presiunii acustice într-o perioadă de 5 secunde, pentru fiecare poziţie a ventilatorului 
şi pentru fiecare 1/3 de octavă. 

În figura 5.47 şi 5.48 sunt prezentate rezultatele măsurătorilor corespunzătoare 
frecvenţei de rotaţie fi = 225 Hz şi respectiv zgomotul de banda lata. 

Din analiza celor doua diagrame rezultă că zgomotul rotational are maximul 
dominant în domeniul 0 + 50°, în timp ce zgomotul de banda lată nu este evident 
direcționat. 

Traductor de presiune 


Microfon 
Preamplificator 


Calculator 
soft LabVIEW? PENTIUM 3 
Analizor dinamic VI Imprimanta 
Display National Instruments HF-Deskjet 690C 


Fig.5.46 
Rezultă că zgomotul rotational poate fi atenuat prin amplasarea unei singure 
surse de zgomot, defazat cu 180° fata de zgomotul generat de ventilator. 


Măsurarea zgomotului ventilatorului în domeniul timp arată că acesta are o 
variaţie de 5 dB în timp de 5 s. 


Fitna trece sus VI 
National Instruments 
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Fig. 5.47 
5.13.3. Sistemul de control activ al zgomotului 


Cercetările experimentale au urmărit determinarea atenuării realizate de 
sistemul de control prin generarea unui câmp acustic defazat cu 180° fata de câmpul 
acustic realizat de ventilator. 

Monitorizarea interferenţei dintre câmpurile acustice generate de cele două 
surse (ventilator şi difuzor) se realizează cu ajutorul unui microfon amplasat la 
jumătatea distanței dintre sursele acustice. 

În figura 5.49 este prezentată schema lanțului de control activ. 
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Fig. 5.49 
5.13.4. Algoritmul de predictie pentru controlul activ al zgomotului 


În figura 5.50 este prezentat schematic sistemul de control activ feedback al 
zgomotului, în care e(n) reprezintă semnalul digital de eroare, iar y(n) este semnalul 
digital antizgomot. 
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În figura 5.51 este prezentată diagrama bloc echivalentă a sistemului de 
control, în care v(n) reprezintă semnalul de la sursa de zgomot; d(n) este semnalul 
datorat erorii de sensibilitate a microfonului, e(n) este zgomotul rezidual de la 
microfon; j(n) este semnalul antizgomot de la sistemul de control feedback; P(z) 
reprezintă calea principală acustică de la sursa de zgomot la microfon; W(z) este 
funcția de transfer a filtrului digital adaptiv; H.(z) reprezintă eroarea căii de semnal. 

După aplicarea transformării z asupra semnalului digital d(n) şi e(n), semnalul 
eroare, după sumare, poate fi exprimat prin relația: 

EG) = D(z) + W(2)-H,(2)- E(@) = — 2O 
1— W(z)H, (z) 


In domeniul frecventei normalizate, ecuatia (5.137) se poate scrie si sub 

1 
forma: Sia (0) = Sa (o) 2 
|- W(@)-H,(@)| 
spectrală a mediei pătratice a semnalului de zgomot rezidual e(n) şi respectiv a 


semnalului măsurat de microfon d(n), iar W(œ) şi He(0) sunt spectrele de putere 
normalizate ale lui W(z) şi respective H,(z). 


(5.137) 


unde See(0) şi Saq(@) reprezintă densitatea 


Densitatea spectrală S..(@) are valoarea minimă atunci când I — W(o)H,(o)| 


are valoarea maxima. Semnalul eroare tinde la 0 atunci cand amplitudinea 
răspunsului filtrului adaptiv şi eroarea căii W(@)H.(@) > œ. 
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Fig.5.50 
Acest rezultat poate fi obținut dacă răspunsul filtrului adaptiv W(@)> 0. 
Dar S..(@)>0 când W(o)He(o)— 1. 
Ecuatia (5.137) poate, de asemenea, fi scrisă sub forma: 
H(z)-H -D 
1- W(z)H, (z) 


XI) 


(5.138) 
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Rezultă că semnalul eroare tinde la 0 cand: 


WOVE CEDO p (5.139) 
1- W(z)H, (2) | 


lucru posibil dacă semnalul primar de zgomot 
W(z):H,(Z) 
1- W(z)H, (z) 
cu o intarziere care este multiplu a perioadei 
semnalului. Fig. 5.51 


este egal 


D(z) este periodic şi 


5.13.5. Algoridmul de predictie pentru semnalul zgomotului primar 


Semnalul de la microfon, prezentat in fig. 5.50, nu este disponibil, intrucat este 
combinat cu semnalul antizgomot y(n). 

Daca funcţia de transfer a căii de eroare poate fi măsurată cu acuratete în avans 
şi dacă matricea reprezentării poate fi inversată, exceptând întârzierea de propagare 
dintre difuzor şi microfon, atunci problema esenţială devine una de predictie a 
semnalului de zgomot primar d(n). 

Cerinţele de bază ale algoritmului de predictie a semnalului de zgomot primar 
este de a estima semnalul de zgomot primar d(n) şi de a utiliza predicția ca semnal de 
intrare pentru filtrul adaptiv W(z). 

După ce se face transformata z a semnalelor prezentate în figura 5.52 obţinem: 

D(z) = E(z)- H, (z)Y (z) 
E(z) şi Y(z) fiind disponibile pe sistemul de control activ feedback. 
Dacă funcția de transfer a căii de eroare este aproximată prin C(z), rezultă: 
C(z) = H.(z) şi deci D(z) = E(z) — C(z) Y(z) 

Completand sistemul de control cu un filtru LMS se obtine sistemul prezentat 
in figura 5.52. 

Zgomotul primar x(n) este estimat cu relatia: 


x(n) = e(n) — Ye,yn-i) 


unde c; = 0,1,2,3...m-1 sunt coeficienţii filtrului de estimare a erorii C(z) iar m este 
ordinul filtrului cu răspuns finit (FIR) care produce semnalul de zgomot primar 
modificat X'(w). Estimarea funcţiei de transfer H,(z) poate fi făcută off-line sau on- 
line. După ce se face transformata z a semnalelor prezentate în fig. 5.53 se obține: 


X(z) = E(z) — C(z)Y (z) (5.140) 
Cu ecuatia (5.140) se obtine: 
X(z) = D(z) + H,(z) — C(z) Y(z) (5.141) 


Daca filtrul adaptiv, care modelează eroarea căii, converge la H(e), rezultă C(z) 
= He(z) şi deci X(z) = D(z) sau x(n) = d(n). W(z) poate fi înlocuit cu He(z) pentru o 
convergență mai lentă a erorii către zero. Dacă funcția de transfer a căii secundare 
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H.(z) poate fi modificată cu o întârziere, rezultă H.(z) =z”, şi deci sistemul prezentat 
în figura 5.39 poate fi redus la o schemă de predictie cu filtru adaptiv standard. 


5.12.6. Testarea sistemului de control activ 


În fig. 5.53 este prezentat spectrul de frecvenţă al zgomotului primar generat de 
ventilator, in care se evidențiază componenta spectrală a zgomotului rotational (225 
Hz) a cărui nivel este cu aproximativ 15dB mai mare decât componentele spectrale 
aleatoare ale zgomotului turbionar. 


zgomotului măsurat atunci când 
funcționează sistemul de control s- 
activ, din care rezultă o atenuare mai | | 

mare de 10 dB a componentei 4- 

spectrale fundamentale a zgomotului : | 

rotational şi de 7 dB pentru armonica „: lit | Lil ly uat Madli, 
a doua, in timp ce nivelul global al 
zgomotului a scăzut de la 62 dB(A) 


In fig. 5.54 este prezentat spectrul 0- | 


la 60 dB(A). Cercetările 00 1000 2000 3000 4000 5000 6000 700 
i Frecventa (Hz) 
experimentale au demonstrat foarte l 
l x Fig. 5.53 
clar eficiența sistemului de control La) 


activ al zgomotului pentru reducerea 
componentei spectrale fundamentale 
a zgomotului rotational şi a |: 
armonicilor acesteia, prin utilizarea «- 
unei singure surse acustice de - 
anulare. Nu este însă clar dacă x- 
tehnica controlului activ poate fi : 
utilizată eficient pentru anularea 2. - - 055° aoa oi ae a Cod soda 
zgomotului de bandă largă, generat l PAOR 
de ventilator. Fig. 5.54 


228 


6 


DIAGNOSTICAREA $I MONITORIZAREA 
VIBROACUSTICA A SISTEMELOR MECANICE 


6.1.Diagnosticarea dezechilibrării pieselor în mişcare de rotaţie 


Dezechilibrul pieselor în mişcare de rotaţie constituie o sursă importantă şi 
frecventă de vibrații la maşini şi utilaje, mai ales în cazul unor turatti ridicate. 
Cauzele dezechilibrului pot fi : 


e erorile de execuție gi montaj 
(excentricitatea  fusurilor,  dezaxarea 
lagărelor etc.); 

e neomogenitatea materialului (incluziuni în 
piesele turnate, variaţii de densitate la 
piesele laminate sau forjate etc ); 

e configurația nesimetrică a pieselor; 

e fenomene aerodinamice etc. 


de inerție 


A 


de rotaţie 


Cazul cel mai simplu de dezechilibru este 
cel al unui disc de masă M al cărui centru de 
greutate se află la distanţa e fata de axa de rotație 
şi se roteşte cu viteza unghiulară œ (fig. 6.1). În 
acest caz se produce o forță centrifuga F = 
M.e.w°, care poate fi anulată prin atașarea unei 
mase m aflate la distanţa r fata de axa de rotaţie. 


Fig. 6.2 


săi a mr , ee 
Conditia de echilibru este : e = ——, in care e se numeste dezechilibru specific. 


Procesul prin care se realizeaza coincidenta intre centrul de greutate al discului 
şi axa de rotaţie se numeşte echilibrare statică sau primară. 

Echilibrarea statică este eficientă în cazul rotoarelor la care masa neechilibrată 
poate fi separată într-un plan şi echilibrată prin adăugarea sau eliminarea unei mase în 
acel plan. 

Dacă dimensiunea axială a rotorului este mai mare decât diametrul acestuia, 
masele neechilibrate generează în afara forțelor centrifuge perturbatoare şi un cuplu 
neechilibrat, care reprezintă momentul rezultant al tuturor forțelor neechilibrate, în 
raport cu centrul de greutate al acestuia şi care tinde să producă o deplasare 
unghiulară a axei principale de inerție a rotorului față de axa de rotație (fig. 6.2). 

Procesul prin care se realizează coincidenta dintre axa de rotaţie şi axa de 
inerție principală a rotorului se numeşte echilibrare dinamică sau secundară. 
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Echilibrarea dinamică se realizează în două sau mai multe plane. 

Un rotor echilibrat dinamic va fi echilibrat şi static, reciproca nefiind valabilă. 

Datorită forțelor centrifuge create de masele dezechilibrate, în lagăre apar forte 
dinamice care sunt formate dintr-o componentă primară datorită masei neechilibrate 
din planul lagărului şi o componentă secundară datorită cuplului neechilibrat. 

Nivelul vibratiilor măsurat pe lagăr va fi direct proportional cu rezultanta 
forțelor create de masele neechilibrate. 

Se poate defini dezechilibrul la nivelul lagărului cu ajutorul unui vector a cărui 
mărime este dată de mărimea forţei rezultante care acționează în lagăr (măsurată prin 
nivelul de vibrații) şi al cărui unghi este dat de direcția de acțiune a forței rezultante, 
care poate fi determinată precis prin compararea fazei semnalului periodic creat de 
vibrația lagărului cu un semnal periodic de referință, obţinut dintr-o poziţie de 
referință a piesei în rotație. Nivelul vibratiilor poate fi măsurat în funcţie de 
accelerație, viteză sau deplasare. 

Deoarece recomandările şi standardele de echilibrare sunt date în funcție de 
viteză şi pentru a asigura o utilizare eficientă a gamei dinamice a aparatelor se 
recomandă nivelul vibratiei în funcție de viteză. 

Echilibrarea dinamică a rotoarelor se poate realiza prin montarea acestora pe 
maşini de echilibrat sau în condiţii reale de funcționare pe propriile lagăre, cu ajutorul 
echipamentelor portabile de echilibrat. 

În ambele situaţii se urmăreşte determinarea vectorului dezechilibru în fiecare 
din planele de echilibrare. În principiu, o maşină de echilibrat conţine un sistem de 
reazeme deplasabile pe care se montează rotorul de echilibrat, o unitate de acţionare 
şi o unitate de măsurare. Transmiterea mişcării de rotaţie de la unitatea de acţionare 
la rotor se realizează printr-un arbore cardanic, transmisie prin curea, cuplaje, jeturi 
de aer, sisteme electrice etc. 

Determinarea stării de dezechilibru a rotorului se poate face: 

e prin măsurarea efectelor produse de dezechilibru în reazemele rotorului; 
e prin crearea de forte cu ajutorul unor dispozitive speciale, care să compenseze 
forțele generate de dezechilibru. 

Mărimea şi faza forțelor suplimentare furnizează informaţiile necesare 
realizării echilibrării. 


6.1.1. Planele de echilibrare 


Planele alese pentru fixarea maselor de echilibrare sunt numite plane de 
echilibrare. Discurile sunt în mod obişnuit echilibrate într-un singur plan. 

Un disc echilibrat într-un singur plan funcționează corect dacă distanța dintre 
lagăre este suficient de mare. Echilibrarea într-un singur plan este justificată atunci 
când timpul disponibil pentru echilibrare este mic. Şi în cazul discurilor este necesar 
ca echilibrarea să se realizeze în doua plane, cât mai îndepărtate unul de celălalt, în 
mod obişnuit în apropierea fusurilor rotorului. 

În cazul rotorilor elastici se utilizează obligatoriu mai mult de două plane de 
echilibrare. Rotorul elastic trebuie echilibrat mai întâi la o turație scăzută prin 
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plasarea maselor qı şi q2 în planele de echilibrare, poziționate cât mai aproape de 
capetele rotorului. 

Ulterior, la o turație apropiată de turatia critică se fixează o masă suficient de 
mare q3, în planul de echilibrare 3, simultan cu poziţionarea unor mase q;/2 în planele 
de echilibrare 1 şi 2, în poziţie opusă cu masa de echilibrare q3, astfel încât să nu fie 
deteriorată echilibrarea preliminară realizată la viteze mici. 

Există rotori pentru care viteza de lucru 
are o valoare apropiată de turatia critica de 
ordinul 2 sau 3. 

În aceste situaţii, trebuie considerate 
plane de echilibrare suplimentare pentru a 
obține o echilibrare corectă, după cum 
urmează (fig.6.3): 

e 3 plane de echilibrare pentru 
evitarea efectelor primei turaţii critice; 

e 4 plane de echilibrare pentru 
evitarea efectelor la a doua turație critică; 

e S plane de echilibrare pentru 
evitarea efectelor la a treia turație critica. 

Operația de modificare a distribuţiei y 


masei rotorului se poate realiza în planele D T 
de echilibrare prin: 


e mase suplimentare; 
e eliminarea de masă; 
e redistribuirea masei rotorului. 


Reng Modul II 


Modul III 


Fig. 6.3 
6.1.2. Echilibrarea rotorilor pe stand 


Standul de echilibrare al rotorilor trebuie să permită determinarea, printr-o 
metoda oaresare, a maselor de echilibrare, cât şi poziția unghiulară a acestora în 
planele de echilibrare alese. 

Considerând sistemul elastic al unui stand de echilibrat format din rotor şi 
sistemul de rezemare, acesta poate fi studiat în cel mai simplu caz cu ajutorul unui 
model cu un singur grad de libertate, a cărei pulsatie proprie este: 

k 


Oo = = 
M+m, 


in care : M = masa rotorului , în Kg ; m, = masa auxiliară, in Kg; 


k = rigiditatea sistemului, în N / m. 
Dacă viteza de rotație la echilibrare este o < œo, suspensia rotorului este rigidă. 
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Forţele create de dezechilibrul rotorului sunt transmise elastic la suporţi şi sunt 
în fază cu deplasarea (fig. 6.4). În cazul rezemării rigide, se montează traductori care 
dau un semnal proporţional cu forţa centrifugă. 

Dacă œ >> 0, suspensia rotorului este moale, forţa creată de dezechilibrul 
rotorului este în antifază cu deplasarea. La suspensia moale, traductorii măsoară 
mişcarea liniară a lagărului. 


Deplasarea 
lagărului 


Rezonanta 


Elastic 


Fig. 6.4 
Perfecţionarea aparaturii electronice de măsurare şi analiza a vibratiilor, a facut 
ca standurile de echilibrat să fie realizate cu suporti rigizi sau moi, întrucât aceştia au 
o comportare mai stabilă, fata de standurile care lucrează la rezonanță. 


6.1.3. Sistemul de măsurare pentru echilibrare 


Utilizarea standurilor de echilibrat cu suspensie moale sau rigidă este 
determinată de tipul de traductor, tipul de rotor care poate fi echilibrat şi de 
dezechilibrarea reziduală admisibilă. Standurile de echilibrat pot fi împărțite în: 

e standuri de echilibrare prin gravitație; 
e standuri de echilibrat centrifugale; 
e echipamente pentru echilibrare în “ situ “. 

Standurile de echilibrare prin gravitație sunt de tipul: cu cuțite orizontale, cu 
role sau cu pendul. 

La maşinile de echilibrat centrifugale, echilibrarea se face prin măsurarea 
amplitudini şi fazei mişcărilor sau reactiunilor produse de forţele de dezechilibrare. 

Sistemele de măsurare includ traductori de viteze sau acceleratii pentru 
determinarea amplitudinii şi traductori piezoelectrici pentru măsurarea amplitudinii 
forțelor. Corectiile privind distribuția maselor de echilibrare se fac empiric, sau prin 
calcul cu ajutorul calculatorului. 


232 


Separarea planelor de echilibrare poate fi obţinută cu ajutorul unor circuite 
electronice de calcul asociate standului de echilibrat. Aceste circuite permit calculul 
maselor de echilibrare, dacă este cunoscută distanța dintre lagăre, distanța dintre 
planele de echilibrare şi poziţia centrului de greutate. 

Echipamentele moderne de echilibrare folosesc pentru măsurarea vibratiei 
accelerometre piezoelectrice care au o construcție simplă şi robustă, precum şi un 
domeniu extins de frecvență. Pentru semnalele cu nivel redus şi pentru impedanta 
ridicată este necesară o condiţionare prealabilă a semnalului într-un amplificator de 
sarcina. Măsurarea unghiului se poate realiza cu ajutorul unui traductor magnetic sau 
fotoelectric şi al unui fazmetru, utilizând lanţul de măsurare din fig. 6.5. Traductorul 
magnetic, emite un impuls la fiecare rotație. 


Traductor 
magnetic 


Dise Accelerometru 


magnetic 


Filtru trece 
bandă 


Fig. 6.5 

Măsurarea vibratiei lagărelor se realizează cu ajutorul vibrometrului, nivelul 
vibratiei indicat de vibrometru, împreună cu unghiul indicat de fazmetru dau vectorul 
ce reprezintă dezechilibrul şi direcția acestuia. 

Utilizarea filtrului trece bandă, permite filtrarea semnalului armonic generat de 
dezechilibru, care are frecvența egală cu frecvența de rotație (fi=n/60[Hz]) şi deci 
eliminarea erorilor generate de semnalele parazite. 

Utilizarea filtrului de bandă nu este recomandată atunci când în timpul 
ehilibrării rotorului se transmit la lagărele acestuia şi vibraţiile generate de alte surse 
de vibrații (motor de acţionare, transmisii mecanice, forte aerodinamice etc.). 

Filtrul este conectat la vibrometru ca un filtru exterior şi trebuie acordat riguros 
pe frecvența de rotație a rotorului, pentru a evita erorile de fază care pot să apară şi 
deci erori de citire a unghiului de poziție a dezechilibrului. 

Utilizarea unei unități trigger, permite eliminarea acestor erori de fază. 


6.1.4. Echilibrarea în “situ” 


Adesea, echilibrarea rotorilor este dificilă din cauza greutății şi a gabaritului 
foarte mare. În aceste cazuri, echilibrarea rotorilor trebuie realizată în condițiile de 
funcționare, utilizând echipamente portabile de echilibrare, care sunt mai dificil de 
utilizat decât maşinile de echilibrat, dar au un domeniu mai larg de utilizare, putând fi 
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folosite şi în procesul de monitorizare şi diagnosticare a maşinilor, prin analiza 
spectrelor de vibrații. 

În acest caz, vibraţiile generate de rotor în timpul funcţionării sunt măsurate 
prin montarea traductorilor de vibrații pe carcasele lagărelor. 

Calibrarea echipamentului de echilibrare se realizează prin introducerea în 
sistem a unei valori cunoscute a dezechilibrului în planele de echilibrare şi măsurarea 
caracteristicilor de transfer între planele de dezechilibrare şi poziţia de măsurare. 

Dacă sistemul are o comportare liniară şi se asigură coincidenta de fază între 
schimbările de dezechilibru şi schimbarea comportării vibratorii a sistemului, atunci 
pot fi determinate prin calcul masele de echilibrare necesare. În timpul determinărilor 
trebuie menţinută constantă turatia rotorului şi poziția traductorului de vibrații. 

Pentru echilibrarea într-un singur plan se determină inițial amplitudinea vitezei 
vibraţiilor v, şi faza Oo, fata de o poziţie de referință marcată pe rotor, după care se 
opreşte rotorul şi se fixează o masa de probă M7 într-o poziţie arbitrară. 

Rotind rotorul la aceeaşi turație, se obține amplitudinea vitezei vı şi unghiul de 


fază a, mărimi care permit construirea diagramei vectoriale din fig. 6.6. 
E de 
Dezechilibru iniţial 


Sensul pozitiv 
de măsurare 
a unghiurilor 


Rezultanta lui v, şi vr 


Axa de referință 


VT 


Poziţia masei 


Poziţia masei E 
de probă 


de echilibrare 


Fig. 6.6 


Vo 


Vier 5 


Mărimea masei de corecție este: Mc = -M.,, care trebuie plasată la un 
unghi o.. În cazul unei comportări neliniare a sistemului, sau dacă alegerea masei 
este necorespunzătoare, trebuie repetată operaţia de echilibrare. 

Procedura pentru echilibrarea dinamică este asemănătoare cu cea pentru 
echilibrarea statică. Aceasta constă în determinarea efectului unei mase de probă 
cunoscute care se ataşează la rotor. Diferenţa constă în faptul că măsurătorile trebuie 
efectuate în cele două plane ale lagărelor. Pentru echilibrarea dinamică, trebuie făcute 
două determinări, introducând un dezechilibru cunoscut în două plane de echilibrare. 

Aceste probe sunt necesare pentru a permite definirea tuturor termenilor 
matricei coeficienţilor de influență. 
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Pentru a realiza echilibrarea dinamică sunt necesare următoarele faze: 
a) Se determină dezechilibrul inițial în cele două plane de echilibrare (prin 


modul şi unghi de fază): Viol Vio. o) şi Vo 6CV 050x005 
b) Se ataşează o masa de proba cunoscută m, în primul plan de echilibrare, 


într-o poziţie arbitrară cunoscută, după care se determină efectul masei de probă prin 
vectorii vibratiilor în cele două plane ale lagărelor (modul şi unghi de fază): 


Vu (Vara) ŞI Vu (V2 02); 


c) Se îndepărtează masa m, şi se ataşează o masă de probă m, în al doilea 


plan de echilibrare, la un unghi arbitrar şi cunoscut, după care se măsoară vectorii 
vibratiilor în cele două plane ale lagărelor (prin modul şi unghi de fază): 


Vi2 (V, 291,2) şi V,2 (V-2:022); 


Pe baza acestor măsurători se pot trasa diagramele vectoriale din fig. 6.7 
Fiecare diagramă vectorială din fig. 6.7 este analogă diagramei vectoriale 


realizată pentru echilibrarea statică. 
Planul 1 
Va -Vio 


Planul 2 


Planul 2] 


V21 — Vao 
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Cu toate acestea, în cazul echilibrării în două plane, când o masă de probă este 
fixată în unul din planele de echilibrare, ea are un efect în ambele plane de măsurare. 

De aceea pentru a echilibra complet rotorul, este necesar să adăugăm mase de 
corecție în ambele plane de echilibrare, astfel încât rezultanta vectorilor 
corespunzători vibratiilor generate de masele de corecție din fiecare plan să anuleze 
vectorii corespunzători vibratiei inițiale: Vio ŞI V, o. Acest lucru poate fi obținut 
prin modificarea masei şi poziției unghiulare a corpurilor de probă astfel încât să fie 
modificat modulul şi direcţia diferenţei de vectori: V,; — Vio» Vir — Vio» etc. 

Din punct de vedere matematic, problema constă în găsirea a doi operatori 
vectoriali, Q,(Q,, 0.) si Q,(Q>,@>) care satisfac următoarele ecuaţii: 


Q: (Via — Vio) +Q: (V2 — Vio) = Vio 


(6.1) 
Qi (V2.1 — V20) +Q: (V22 — V20) = -V20 
Prin rezolvarea sistemului obținem: 
2 = Vie 
Q, = 1,0 Q,( 1,2 1.0) (62) 
Via — Vio 
Q, V20 (Via ~ Vio) = Vio (V21 ~ Vao) (6.3) 


~ (Vaa — V20)(V12 = Vio) — (V2.2 = V20)(Vi1 — Vio) 


Astfel am găsit doi vectori: Q,(Q,,9,) si Q,(Q,,@,) cu ajutorul cărora se 


pot determina masele de compensare şi pozițiile în care acestea trebuie montate. 
Astfel: M comp: = Q1 °M; (6.4) 


M somp2 =Q, :m, (6.5) 

Pozițiile la care trebuiesc montate masele de compensare Mcompi $1 M comp2 

sunt date de unghiurile @ şi respectiv p2. Aceste unghiuri se măsoară fata de pozițiile 

în care au fost ataşate masele de probă m, şi respectiv m, , poziții care au fost 
marcate pe rotor în timpul operațiilor de măsurare. 


6.1.5. Alegerea maselor de probă 


Echilibrarea dinamică necesită o corecție de probă realizată prin adăugarea (de 
regulă temporar) a unei mase de probă pe rotor. Efectul acestei mase de probă asupra 
amplitudini şi fazei vibratiei, măsurate în timpul funcționării de probă a rotorului, 
permite calculul corectiei permanente ce trebuie făcută asupra rotorului. 

Corectiile de probă trebuiesc realizate în aceleaşi plane şi la aceleaşi raze la 
care se vor face corectiile permanente. 

Valoarea maselor utilizate pentru corectiile de probă nu trebuiesc luate la 
întâmplare. Stabilirea acestor mase se face în concordanță cu standardele în vigoare. 

Conform standardul international ISO — 1940 (“Calitatea echilibrarii corpurilor 
rigide în mişcare de rotație”) echilibrarea se realizează în următoarele etape: 
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e funcție de treapta de calitate a rotorului şi viteza maximă de rotaţie, se 
determină dezechilibrul specific cerut în [g : mm/kg]; 


e se determină masa rotorului in [kg] şi raza la care se vor face corectiile în 
[mm]; 
e se calculează masa reziduală maximă M,,, în [g] cu relaţia: 


Vita sate dezechilibrul specific [g-mm/kg]- masa rotrului [kg] 
hee 


[g] 


o masă de probă este potrivită dacă este de 5 până la 10 ori mai mare decât masa 
reziduală maxima calculată anterior. 

La fel ca in cazul echilibrarii statice, masele si unghiurile de corectie se pot 
calcula utilizând diagramele vectoriale. Deoarece în cazul echilibrarii dinamice acest 
procedeu devine mult prea complicat, se recomandă utilizarea unui calculator 
programabil şi a unui program special conceput pentru echilibrare. 


raza corectiilor [mm] 


6.1.6. Determinarea calităţii echilibrării 


Pe baza datelor experimentale se acceptă că dezechilibrul admisibil al unui 
rotor este proporțional cu masa acestuia şi se defineşte dezechilibrul specific e ca 
raport între dezechilibrul rezidual admisibil în Kg.mm şi masa rotrului în Kg. 

Dezechilibrul specific e poate fi considerat ca excentricitate a centrului de 
masă al rotorului, în cazul unui dezechilibru static. 

Recomandarea ISO-1940-1973 şi în concordanţă cu aceasta, STAS 10729-76, 
stabileşte gradele de calitate a echilibrării, prezentându-se şi dezechilibrul rezidual 
admisibil, pentru fiecare grad. În fig. 6.8 sunt prezentate limitele superioare ale 
dezechilibrului specific în funcție de frecvenţa de rotație. 

Gradele de calitate a echilibrării G sunt indicate prin valoarea produsului 
e-o[mm.-s"!] şi formează o proporție geometrică cu ratia 2.5 (4000; 1600; 630; 
250; 100; 40; 16; 6.3; 2.5; 1; 0.4), pentru echilibrări de mare precizie putându-se 
utiliza grade intermediare de calitate a echilibrării. 

În general, pentru rotorul rigid, echilibrat în două plane de echilibrare se poate 
considera o jumătate din toleranța dezechilibrului pentru fiecare plan de echilibrare. 

Un rotor se consideră rigid daca turatia maximă a acestuia nu depăşeşte 0.7 din 
prima sa turație critică (de incovoiere). 

În cazul rotorului rigid, dezechilibrul rezidual se menţine la toate turatiile din 
domeniul de funcționare, întrucât la rotorul rigid nu apar deformatii, respectiv 
deplasări de masă reziduală datorită forțelor centrifuge, care să ducă la o modificare 
mai importantă a stării de echilibrare, în funcție de turație. 

Mărimea dezechilibrului rezidual al rotorului se calculează cu relația: 

u=mr [g.mm]. 
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în care m este masa de dezechilibru, în kg, iar r este distanţa de la masa de 
dezechilibru pană la axa de rotație, în mm. Dezechilibrul specific se calculează cu 


. u | g.mm 
relația: e = —|——— 
M| kg 
în care M este masa rotorului, în kg. 
e(um) 
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Fig. 6.8 

Valorile admise pentru dezechilibrul specific sunt considerate pentru 
echilibrarea pe fusuri, în lagărele proprii. Dacă echilibrarea rotorului se face în mai 
multe etape, valorile admise pentru dezechilibru specific se referă la echilibrarea în 
etapa actuală. În cazul rotorilor care funcţionează la mai multe turatii, valorile admise 
ale dezechilibrului rezidual specific se aleg pentru turatia nominală maximă. 

În cazul în care echilibrarea se face în două plane (fig. 6.9), valorile admise ale 
dezechilibrului rezidual al rotorului in planele I şi II, se calculează cu relația: 


bol şi up=Mrelel 
l, -l 1, —l 


u, =M-e 


unde M este masa rotorului, în kg; 
e-dezechilibrul rezidual specific admisibil, in mm; 
lı, l- distanţele de la reazemul A până la planele de corecție 1 şi 2, în mm; 


238 


l- distanţa de la reazemul A până la centrul de greutate G, in mm. 


Fig. 6.9 
În cazul dispunerii simetrice a planelor de corecție, faţă de centrul de greutate: 
Uy = Un = 0.5M.e 
In cazul rotorului de masa M in forma de disc, montat pe un arbore de masa M, 


a M 
mică, echilibrat într-un singur plan: u = m + | 


La proiectarea unei maşini trebuie stabilite următoarele condiţii pentru 
realizarea echilibrării: 
e poziția planelor de echilibrare; 
e valoarea maximă a dezechilibrului pentru fiecare plan de echilibrare; 
e suprafeţele de rezemare ale rotorului în maşina de echilibrat; 
e turatia de echilibrare. 


6.2. Diagnosticarea transmisiilor prin roţi dinţate 


De obicei, angrenajele reprezintă cele mai importante surse de zgomot şi 
vibrații din structura maşinilor şi utilajelor mecanice, având o pondere însemnată în 
determinarea nivelului global de zgomot şi vibrații. Sursele de excitație în 
funcționarea transmisiilor prin roti dințate pot fi “interne” sau “externe” sistemului. 

În prima categorie se includ: încărcarea variabilă a unei perechi de dinţi, 
deplasările relative cauzate de rigiditatea variabilă a danturii, deplasările relative 
variabile sau şocurile cauzate de erorile de angrenare, forţele de frecare variabile ca 
sens, forțele axiale variabile ca poziție la angrenajele cu dinți înclinați, excitatiile din 
lagărele cu rulmenţi sau cu alunecare etc. 

Excitatiile externe sunt generate de variaţia cuplului de acţionare sau a cuplului 
rezistent, care este specifică fiecărei maşini sau utilaj mecanic. 

Comportarea vibroacustică a angrenajelor este influențată de următorii 
parametri: 

e parametrii constructivi (modul, unghiul de înclinare al dintelui, flancarea 
dintelui, material etc.); 

e parametrii tehnologici (clasa de precizie, eroarea de forma a profilului, 
rugozitatea flancurilor active, eroarea de direcție a dintelui etc.); 
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e parametri de exploatare (viteza, sarcina, ungerea) 
In tabel 6.1 sunt sintetizati parametrii constructivi ai angrenajelor şi carcasei care 
influențează nivelul de zgomot si vibrații. 


Tabelul 6.1 
Parametrul analizat Domeniul de | Influenţa creşterii valorii 
valori analizat | parametrilor asupra zgomotului 
Înclinarea dintelui 0 + 40* +20 dB 
Rigiditatea materialului - T12 db 
Gradul de acoperire 1+12 13 dB 
Flancarea dintelui (0 + 0.02)mm | 16 dB 
Modulul 1 + 12 Î2 dB 
Numărul de dinţi Z + 2z 13 dB 
Deplasarea specifică de profil | 0.092 + 0.883 |41 dB 


În ceea ce priveşte alegerea elementelor geometrice, o dificultate o constituie 
asigurarea simultană a cerinţelor de rezistenţă şi a celor vibroacustice. 

Erorile de execuţie şi de montaj determină deplasări relative suplimentare ale 
roților, care se suprapun peste cele determinate de rigiditatea variabilă a danturii. 

Creşteri importante ale nivelului de zgomot, cu circa 20 dB, sunt determinate 
de erorile de formă ale profilului, care au frecvenţe ridicate, frecvenţe care pot să 
coincidă cu frecvențele proprii relativ mari ale transmisiei. 

Creşterea calităţii suprafeţelor de lucru ale flancurilor are un efect pozitiv 
asupra nivelului de zgomot, remarcându-se o reducere cu 3-4 dB a nivelului de 
zgomot la dantura rectificată în raport cu dantura frezată. 

Nivelul de vibrații şi zgomot produs de un angrenaj în funcționare creşte cu 
încărcarea transmisă şi cu viteza unghiulară. Se constată că o dublare a nivelului de 
încărcare are ca efect o creştere a nivelului de zgomot cu 3-4dB, iar dublarea turatiei 
produce o creştere cu 6-7dB, la aceeaşi încărcare. Funcționarea angrenajului trebuie 
să se realizeze la turatii care să evite fenomenul de rezonanţă. Influenţa vascozitatii 
uleiului asupra comportării vibroacustice a angrenajelor este neglijabilă. 


6.2.1. Analiza în frecvenţă a semnalului vibroacustic generat de angrenaje 


In mod obişnuit, spectrul de frecvenţe al vibratiilor şi zgomotelor produse de 
transmisiile cu roti dinţate prezintă vârfuri la următoarele frecvenţe: 

a) Frecvența de angrenare şi armonicele acesteia; 

b) Componente secundare (accidentale); 

c) Benzi laterale de frecvențe; 

d) Armonicele joase ale frecvenţei de rotație. 

a) Armonicele frecvenţei de angrenare 

Vârfurile din spectrul de frecvență corespunzătoare frecvenţei de angrenare şi 
armonicelor acesteia sunt create de şocurile periodice care apar în procesul de 
angrenare datorită abaterilor de la profilul ideal apărute în procesul de prelucrare sau 
rezultate în exploatare printr-o uzare neuniformă a flancurilor. 
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De asemenea şocurile sunt create şi de variația periodică a deformatiei dinților 
aflați în angrenare, datorită repartitiei sarcinii transmise. 

Referitor la uzarea flancurilor se poate arăta ca acesta este mai mare de o parte 
şi alta a cercului de rostogolire, ceea ce provoacă o distorsiune considerabilă a 
vibratiei uniforme generate de procesul de angrenare şi această uzare este evidențiată 
mai bine la armonicele superioare ale frecvenţei de angrenare decât la frecvența de 
angrenare (fig. 6.10). 


4 © Frecventa de angrenare 
xŠ 
5 (2) © Armonicile superioare 
> © —— Valorile inițiale ale armonicilor j 
: co ay een A ATA 
l — — — — Creşterile tipice datorită uzării Decale eof Uzura tipică 
| 


a profilului 


Profilul 


© 


| 
Frecven 


| 
| 
| 
Fig. 6.10 

b) Componentele secundare (accidentale) apar ca şi componentele frecvenţei 
de angrenare, dar corespund unui număr diferit de dinţi şi sunt datorate erorilor 
cinematice din lanţul cinematic al maşinii de danturat. Aceste componente au 
tendinţa să se atenueze prin rodarea angrenajului în tipul funcționării. 

c) Benzi laterale 

Benzile laterale din jurul frecvenţelor de angrenare şi al armonicelor acestora 
pot fi, in general, explicate prin modulatia în amplitudine sau frecvență a vibrației 
uniforme a angrenajului datorită unor defecte locale. De exemplu, bătaia radială a 
danturii, sau excentricitatea arborilor de susținere a roților dinţate, face ca cercurile 
de divizare ale celor două roti aflate in angrenare să nu rămână tangente pe toată 
durata rostogolirii. 

Din această cauză, peste vibrația de frecvenţă relativ mare corespunzătoare 
frecvenței de angrenare f,, se suprapune cea de frecvență joasă corespunzătoare 
frecvenţei de rotaţie a roții fi, rezultând o vibrație modulată în amplitudine. 

În cazul limită al modulatiei de 100%, componenta fı dispare, rămânând 
frecvențele laterale caracteristice modulatiet: 

fi fa- fi si fus frf 

Întrucât procesul de modulație este distorsionat de erorile de prelucrare, iar 
modulatia nu se realizează în procent de 100%, în spectrul de frecvenţe apar vârfuri şi 
la frecvențele: 


| 
| 
| 
| 
| 
ta 


f.=f,-jf, si f=f+jf, cu j=2,3.. 
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De asemenea, orice fluctuatie în încărcarea dintelui va avea tendinţa sa 
genereze o variație a amplitudinii vibratiei, deci apare o modulație în amplitudine. 

În acelaşi timp, aceste fluctuații în încărcarea dintelui, determină fluctuații ale 
vitezei unghiulare şi deci apare şi o modulație în frecvență. Cele două modulatii (în 
amplitudine şi în frecvenţă) determină o creştere a amplitudinii benzilor laterale de 
frecvenţă, aflate la o distanţă în spectru egală cu frecvenţa de modulație. 

Fiecare modulație cu o frecvență pură tinde să dea o familie de benzi laterale 
de frecvenţă, iar în cazul in care modulatia nu este pronunțată aceasta poate fi 
reprezentată de două sau trei grupuri de benzi laterale. 

În aceste condiţii, efectul adiţional al frecvenţei de modulație este de a creşte 
numărul benzilo 

d) Armonicele joase ale frecvenţei de rotaţie 

Acestea corespund impulsurilor cumulate ce se repetă la fiecare rotație a roții. 

Modulatia în amplitudine sau frecvenţă are tendinţa să dea semnale simetrice. 

Orice asimetrie a semnalului poate fi interpretată ca un impuls aditiv şi care de 
asemenea dă un număr de armonice ale frecvenţei respective. În afara frecvenţelor 
menționate dependente de turație, în spectrul de frecvență mai pot sa apară şi alte 
componente semnificative, dependente de turație, corespunzătoare unor moduri 
proprii de vibraţie pentru transmisia cu roti dințate, carcasă etc. 

De exemplu, datorită variației în timp a rigidităţii dinților aflați în angrenare, 
vibraţiile angrenajelor sunt parametrice şi se caracterizează prin existența mai multor 
domenii de instabilitate la frecvențe egale cu fracțiuni rationale, multipli sau 
submultipli ai frecvențelor proprii ale sistemului. 

Domeniile de instabilitate apar la frecvenţe critice date de relația: 

f= (f tf, )/ N, în care fi şi fi sunt frecvențele proprii ale sistemului; 


ij = 1,2..,n, n - numărul de grade de libertate, iar N=1,2.. 

Tot datorită rigiditatii variabile a danturii rezonantele apar şi când frecvenţa de 
excitație fẹ corespunde cu una din subarmonicele frecvenţei proprii fundamentale fi, 
deci cu (1/n)f,, unde: n=2,3,4... 

Rezultă deci că în spectrul de frecvenţe apar un număr mare de componente 
spectrale detectabile, fapt care subliniază dificultățile unei identificări uşoare şi 
corecte. 


6.2.2. Frecvente proprii critice la angrenaje 


Pentru optimizarea dinamică a cutiilor de viteză cu roti dinţate este necesară 
cunoaşterea spectrului de frecvenţe proprii şi a frecvenţelor de excitație. 

La sistemele slab amortizate, cum sunt cutiile de viteze cu roți dințate, este 
necesar să se evite fenomenul de rezonanță, care produce o mărire a forțelor dinamice 
din angrenaje, însoțită de o creştere a emisiei de zgomot şi o reducere a siguranței în 
funcţionare. În cazul sistemelor de acţionare complexe, care utilizează cutii de viteze 
cu trepte multiple, spectrul frecvențelor proprii şi cel al frecvenţelor de excitație 
prezintă foarte multe vârfuri şi din considerente economice, nu se poate asigura 
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condiția primordială a optimizării (neegalitatea frecvențelor proprii cu cele ale 
excitatiei). Se definesc ca fiind frecvenţe proprii critice, frecvențele proprii pentru 
care frecvențele dinamice ce apar în angrenare devin foarte mari. 

Determinarea frecvenţelor proprii critice se poate realiza cu ajutorul analizei 
modale. În cazul unei cutii de viteze cu n angrenaje se definesc pulsatiile proprii 
critice, valorile pulsatiilor proprii pentru care suma forțelor dinamice maxime din 
cele n angrenaje are valori relative mari. 

Rezultă că valorile pulsatiilor proprii critice sunt date de pulsatile pentru care 

n i 
expresia [52]: E; = as are valori relative mari, unde: 
s=l i O; 


Aai = | ai) -@).) 
(aY -m t.a f m, 


iar: a; reprezintă amplitudinea vibratiei gradului de libertate j în modul propriu de 


vibrație i, Cj este fracțiunea de amortizare critică corespunzătoare modului propriu de 
vibrație i, iar m, reprezintă masa corespunzătoare gradului de libertate n. 


6.2.3. Diagnosticarea vibroacustică la cutiile de viteze cu roți dințate cu 
ajutorul analizei CEPSTRUM 


Detectia unui defect în condiții de funcționare se poate realiza prin compararea 
nivelurilor de vibrații sau zgomot cu nivelurile admisibile. 

Utilizarea nivelurilor admisibile standard nu este recomandată, întrucât 
impedanta mecanică variază mult chiar la cutii de viteze de acelaşi tip. 

În acelaşi timp, impedanta mecanică variază cu frecvența şi deci utilizarea 
criteriilor de apreciere absolute, pe spectre de frecvențe, ar putea conduce la rezultate 
incerte. De aceea, pentru rezolvarea problemelor de diagnosticare se recomandă 
utilizarea unor niveluri de referință de vibrații şi zgomot măsurate atunci când cutia 
este recunoscută a fi în perfectă stare de funcţionare şi care vor servi ca bază pentru 
criteriile de determinare. 

Analiza spectrului de frecvenţă al zgomotului sau vibratiilor generate de cutiile 
de viteze, permite atât detectarea defectelor incipiente cât şi diagnosticarea cauzei 
defectului, întrucât pune în evidență frecvențele la care s-au produs modificări 
semnificative de nivel şi care pot fi corelate cu frecvențele vibratiilor generate de 
defecte mecanice (dezechilibrări, cuplaje cu joc etc.). 

Analiza evoluției în timp a spectrului de frecvență permite aprecierea stării 
mecanice a cutiei de viteze. 

Pentru identificarea surselor de zgomot şi vibrații din cutiile de viteze se face o 
corelare a frecvențelor corespunzătoare maximelor din spectrogramele determinate 
experimental, cu frecvențele surselor posibile de vibrații şi zgomot calculate pe baza 
parametrilor constructivi şi funcționali ai cutiei de viteze. 
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In cazul cutiilor de viteze cu roti dintate, zgomotele si vibratiile specifice 
procesului de angrenare sunt modulate in amplitudine sau in frecventa datorita 
defectelor de concepție, execuție şi exploatare şi de regulă generează în spectrul de 
frecvenţă benzi laterale de frecvenţe grupate în jurul frecvenţelor de angrenare şi a 
armonicelor lor, localizate la multiplii frecvenţelor de modulație. 

În diagnosticarea defectelor cutiilor de viteze cu construcţie relativ complicată, 
determinarea acestor frecvențe de modulație poate constitui un indiciu suplimentar şi 
important. În acest scop, pentru detecția periodicitatilor din spectrul de frecvenţe al 
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cutiilor de viteze şi determinarea cu precizie a frecvenţei de modulație se utilizează 
tehnica de analiză CEPSTRUM. 

În figura 6.11.a este reprezentat spectrul de frecvențe la o cutie de viteze 
înainte de reparaţie, în care se evidenţiază frecvența de angrenare (333 Hz) şi 
armonicile acesteia precum şi benzile laterale de frecvenţă, iar în figura 6.11.b este 
dat spectrul de frecvență la aceeaşi cutie de viteze după reparaţie, în care a apărut o 
componentă secundară la 429 Hz. 

În analiza CEPSRUM, componentele de frecventa de 40 ms şi 170 ms au un 
nivel ridicat indicând frecvenţa de rotaţie a arborelui de 8,3 Hz şi respectiv a treia 
armonică de 25 Hz. Modulatia de 8,3 Hz a rezultat ca urmare a dezaxării arborelui, 
care a fost corectată în timpul reparatiei, iar a treia armonică a rezultat în urma unei 
uzări neuniforme a flancurilor roții dinţate printr-un rodaj excesiv în timpul 
fabricaţiei. 

După reparaţie, componenta de 40 ms a dispărut, iar componenta de 170 ms s-a 
redus datorită inversării pinionului pe arbore, în scopul angrenării pe flancul opus. 
în Catedra Organe de Masini din Universitatea Tehnică „Gh. Asachi” Iasi au fost 
realizate cercetări de diagnosticare vibroacustică pe cutia de viteze a maşinii de alezat 
ŞI frezat. 
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Initial, au fost înregistrate spectrele de frecvențe şi analiza CEPSTRUM, de 
referinta, pe cutia acceptata ca fiind in conditii corespunzatoare de functionare, in 
care pot fi identificate frecventele de angrenare ale rotilor dintate cuplate precum $1 
armonicele acestora (fig. 6.12). 

În continuare a fost introdusă o roată dinţată cu bătaie radială, în lanţul 
cinematic al cutiei de viteze analizate, ceea ce a produs modificări ale spectrului de 
frecvență la frecvenţa de angrenare şi armonicele acesteia şi respectiv în analiza 
CEPSTRUM, la frecvenţa de rotaţie a roții, de 10,55 Hz (fig. 6.13). 
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Prezenta rotii defecte in lantul cinematic studiat, din cutia de viteze, a 
modificat nivelul global al zgomotului cu numai 3 dB, de la 79 dB(A) la 82 dB(B). 

Aceasta crestere arata ca s-a modificat starea de functionare a cutiei de viteze, 
fără să pună în evidenţă cauza acestei modificări. 

În spectrul de frecvenţe, vârful corespunzător frecventei de angrenare de 253,3 
Hz care este generat de roata analizată a crescut cu 20,5 dB fata de nivelul de 
referință, iar în analiza CEPSTRUM, amplitudinea ramonicei 1 de 94,7 ms, care 
corespunde frecvenţei de modulație de 10,55 Hz, egală cu frecvenţa de rotaţie a roții 
studiate, a crescut de aproximativ 3 ori fata de nivelul de referință. 

În spectrele de frecvenţă ale zgomotului generat de cutia de viteze după 
introducerea roții excentrice, de o parte şi alta a frecvenței de angrenare şi 
armonicelor acesteia, se pot observa benzi laterale de frecvență generate de bătaia 
roții dințate. 

Pentru a separa convenabil benzile laterale este necesar să se facă analiza de 
frecvenţă cu filtre cu lăţimea de bandă mai mică cu un ordin decât distanța minimă 
dintre benzile laterale. 

Se constată experimental că un număr mare de factori (raportul semnal/zgomot, 
lățimea de bandă şi factorul de formă al filtrelor, distanţa dintre benzile laterale etc.) 
influențează valorile CEPSTRUM şi de aceea trebuie să se compare numai analize 
CEPSTRUM obţinute în condiţii identice. 

Avantajul analizei CEPSTRUM, în comparaţie cu analiza de frecvență 
obişnuită, rezidă în sensibilitatea sporită a acesteia şi simplificarea interpretării 
rezultatelor experimentale, întrucât în CEPSTRUM, vârfurile periodice din spectrul 
de frecvenţe sunt cumulate. 
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6.3. Diagnosticarea rulmentilor 
6.3.1. Consideraţii generale 


Pentru rulmenţi, considerați separat, nivelul de vibrații şi zgomot este unul 
dintre indicatorii globali de calitate, reflectând eficiența tehnologiilor specifice de 
finisare şi montare. 

În funcţionare, nivelul de zgomot şi vibrații al rulmentilor montați se corelează 
cu starea lor de defectare, indicând prezenţa, eventual mărimea defectelor şi 
permiţând intervenţii pentru evitarea accidentelor. 

În rulmenţi, generarea vibratiilor şi zgomotului are următoarele cauze: 

e modificarea poziţiei corpurilor de rulare în zona încărcată a rulmentului 
determină modificarea poziţiei contactelor şi a încărcărilor, realizând 
modificarea periodică a rigiditatii contactelor şi sistemului, cu favorizarea 
apariției vibratiilor de tip parametric; 

e mişcarea neuniformă a corpurilor de rulare, ca urmare a solicitărilor diferite in 
funcție de poziţie, conduce la frecări şi ciocniri ale corpurilor de rulare cu 
inelele sau colivia; 

e realizarea contactelor cu rostogolire pe suprafete cu abateri dimensionale de 
forma şi poziție (diferente de diametre, bătaie frontală sau radială a căilor de 
rulare, excentricitate, ovalitate, poligonalitate, ondulatii, rugozitate); 

e deplasarea corpurilor de rulare peste impuritati plasate pe suprafetele de 
contact, peste defecte sau deteriorari localizate (ciupituri de tip pitting, uzura 
abraziva, amprente etc.) 

Diagnosticarea rulmentilor prin zgomot şi vibrații poate fi realizată în scopul: 

e cercetării fenomenelor dinamice din timpul funcționării; 

e controlului tehnologic al rulmentilor sau utilajelor de rulmenţi pentru evaluarea 
nivelului global de precizie dimensională, de formă şi poziţie al construcţiei 
interioare în cazul rulmentului separat sau montat în dispozitive şi standuri 
speciale. Dacă rulmentul este montat într-un ansamblu, încercarea poate urmări 
şi calitatea montajului (precizia dimensională, de formă şi poziție), pe lângă 
calitatea de execuţie a rulmentului; 

e monitorizarea utilajelor cu rulmenţi; rulmentul montat într-un ansamblu poate 
fi diagnosticat în legătură cu starea lui de deteriorare. 


6.3.2. Diagnosticarea pentru studiul fenomenelor dinamice 


Pentru studiul fenomenelor dinamice din rulment, acesta se montează separat 
pe un stand, cu caracteristici ridicate de silentiozitate sau într-o camera anecoida cu 
frecvenţă limită inferioară de max. 250 Hz. 

Antrenarea arborelui pe care se montează rulmentul pe inelul interior, se face 
din exterior, cu motor electric sau turbină de aer. Datorită nivelului redus de zgomot, 
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diagnosticarea prin zgomot a rulmentilor montați într-un ansamblu care conţine şi alte 
surse, de regulă mai mari, prezintă dificultăți însemnate. 


În cazul măsurării vibratiilor, traductorul de vibrații poate fi aşezat direct pe 


inelul exterior sau pe carcase de studiu montate pe acesta. 


Cercetările experimentale realizate în scopul diagnosticării fenomenelor 


dinamice din rulmenţi au evidenţiat următoarele aspecte mai importante: 


principala cauză a zgomotului şi vibratiilor rulmentilor o constituie deplasarea 
corpurilor de rulare pe căi de rulare cu abateri dimensionale, de formă şi 
poziţie, cu neregularități etc. 

între nivelul de zgomot şi nivelul de vibrații al aceluiaşi rulment, măsurat în 
aceleaşi condiţii există o corelaţie evidentă îndeosebi în cazul analizei globale 
sau a analizei de frecvenţă cu bandă largă (1/3 oct); 

tipul şi dimensiunile rulmentului influențează zgomotul şi vibrația; astfel, un 
rulment protejat şi etanşat, uns cu unsoare consistentă are un nivel de vibrații 
cu 3-4 dB mai redus, decât un rulment deschis, uns cu ulei; rulmentii cu bile 
sunt mai silentiosi decât rulmentii cu role (5-10 dB); 

sarcina nu influențează substantial nivelul de zgomot şi vibratii, cu excepția 
sarcinilor axiale impuse pentru anularea jocurilor din rulmenţi; 

viteza de rotație are o influență mare asupra nivelului de zgomot şi vibrații, 
influență care creşte o dată cu frecvenţa; 

între ungerea cu unsoare consistentă şi ungerea cu ulei nu au fost sesizate 
diferente relevante; fata de un rulment neuns, ungerea reduce totuşi nivelul 
global de vibrații cu 3 + 13 dB şi respectiv, 10 + 24 dB la 10 kHz şi nivelul de 
zgomot cu 4 + 5 dB, în banda 0.6 + 1 kHz şi cu 8 +22 dB în banda 2-7 kHz; 
montarea rulmentului într-o carcasă „moale” produce o reducere a nivelului de 
zgomot şi vibrații (la turatii până la 6000 rot/min, cu 6 dB), iar montarea într-o 
carcasă cu strângere de 25um produce o reducere de peste 10dB. 

Analiza în domeniul timp sau frecvenţă a semnalului emis de rulmenţi a permis 


evidențierea unui număr însemnat de vârfuri semnificative, corelate cu următoarele 
frecvenţe specifice cinematicii şi dinamicii rulmentilor: 
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: f SE ; n 
frecvenţa de rotaţie a inelului interior: f, = 60 [Hz] 


frecventa de rotatie a coliviei fata de inelul exterior fix: 


fe aw Pe eos 
120 d 


m 


frecventa de rotatie a coliviei fata de inelul interior in rotatie: 


fe — 14 ene 
120 d 


m 


frecventa de rotatie a corpurilor de rulare fata de inelul exterior fix: 


2 
n-d D 
fie = 1-{ Be cose 
120-D,, d, 
unde: n este turatia arborelui şi a inelului interior; Dw diametrul corpului de rulare; 
dm - diametrul mediu al rulmentului; a - unghiul de contact. 
Poziția vârfurilor în spectrul de frecvenţă a rulmentului în funcție de natura 


defectului este dată în tabelul 6.2. 


Tabelul 6.2 
Element Tipul abaterii geometrice | Poziţia virfului în spectrul de 
frecvenţă , Hz 

Inel interior Bataie radiala fi 

Ondulatie mZf,, + pf, 

Defect singular(pitting) | mZf., + pf, 
Inel exterior Ondulatie mZf., 

Defect singular (pitting) 
Corp de rostogolire Variatia de diametru mf 

Ondulatie 2mf,. + pt 

Defect singular 2mf,, + pf.. 


cu m=1,2,3,... , p=0,1,2,3,....., Z=nr. corpurilor de rulare. 
La aceste frecvenţe ale armonicelor excitatiei se mai poate adăuga şi frecvența 
care corespunde succesiunii intrare—ieşire a corpului de rostogolire din defecte 


2 
singulare: fie = oe 1- Ge COS a) 


unde b este lungimea defectului pe circumferința căii de rulare. 
Se observă în primul rând numărul mare de componente detectabile, fapt care 
subliniază dificultățile unei Dusa şi identificări corecte. 


m 


= 
S Sa Defect san 
E ondulatie pe CIR 
3 Ondulatie 
5 pe bile 
< 70 N 

60 

50 


MN ae 
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Fig.6.14 
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În figura 6.14 este prezentat spectrul de frecvenţă a unui rulment radial cu 
defecte pe inelul interior. În afara vârfurilor dependente de turație, analizele efectuate 
au evidenţiat şi vârfuri specifice unor rezonanțe, independente de turație ca poziție in 
spectrul de frecvenţă. La aceste frecvenţe se mai adaugă şi următoarele frecvenţe: 

-armonicele şi subarmonicele frecvenţei de rotaţie a arborelui: mf, sau f/m 


(cu m întreg şi pozitiv), îndeosebi la turatii mai mari de 3000 rot/min.; 
-armonicele şi subarmonicele frecvenţei de rotaţie a coliviei: mf sau f/m; 
-frecvențele proprii ale arborelui sau coliviei. 
Analiza spectrului de frecvență, în scopul diagnosticării sau monitorizării 
presupune determinarea prin calcul a tuturor frecvenţelor enumerate. 
În scopul simplificării analizei se recomandă: 
e utilizarea analizei CEPSTRUM, ţinând seama de numărul mare de armonice; 
e filtrarea frecvenţelor armonicelor date de rotația arborelui; 
e separarea frecvenţelor dependente de turatia arborelui de cele independente; 
e utilizarea tehnicilor de discriminare a amplitudinii vârfurilor din spectru. 
Coincidenta dintre frecvențele măsurate şi evidente ca vârf de amplitudine şi 
frecvențele calculate poate oferi date cu caracter de diagnostic. 


6.3.3. Diagnosticarea rulmentilor în fluxul tehnologic 


Diagnosticarea prin vibrații sau zgomot în fluxul tehnologic se recomandă în 
vederea obținerii unei indicaţii globale asupra preciziei de execuţie şi a eficienţei 
operaţiilor de spălare, îndeosebi pentru rulmentii de dimensiuni mici şi mijlocii 
destinati unor sisteme silentioase, vibrații reduse sau uniformitate în rotire. 

Diagnosticarea prin vibrații este, de regula, de preferat datorită simplităţii 
operaţiei şi în acest scop rulmentii de controlat se montează cu inelul interior pe un 
arbore în rotaţie, care la rândul său este montat pe lagăre silentioase. 

Măsurarea se face sub o sarcina de control radială sau axială. 

Analiza semnalului în raport cu o referinţă considerată acceptabilă, urmăreşte; 

e nivelul global de vibraţie în dB; 

e nivelul de vibraţie în benzi de frecvenţă relativ largi; 

e nivelul de vibraţie în banda îngustă de frecvență, în timp real; 

e analiza în timp a semnalului. 

Evoluţia in timp a semnalului generat de rulment, oferă, pe baza unei etalonări 
prealabile, numeroase elemente calitative şi cantitative de diagnostic cum ar fi: 

e dispunerea aleatorie a semnalului cu amplitudini medii reduse, fără vârfuri 
semnificative, corespunde unei excitatii prin rugozitate şi ondulati considerate 
la niveluri normale (fig. 6.15.a); 

e suprapunerea peste semnalul de fond, descris mai înainte, a unor vârfuri 
echidistante în timp, cu periodicitate bine definită, în concordanţă cu viteza de 
parcurgere a contactelor, indică prezența pe căile de rulare a unor defecte 
localizate (fig. 6.15.b); 
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e defectele localizate pe căile de rulare determină apariția unor vârfuri de semnal 
cu periodicitate relativă, datorită mişcării neuniforme a corpurilor de rulare 
(fig. 6.15.c); 

e vârfuri similare, dar cu poziție şi amplitudine variabile sunt determinate de 
impurități, praf, particule abrazive rămase pe suprafeţele de contact după 


spălare (fig. 6.15.d); 
PT eE PN 
ae Geen i feat atlorettateatllh 


c) 


[NA Aura Aaah urit Lal pater! Hy JB 
le RA A rea 


a) 
| ner Wu 
ii "Tin N 7 anatasa Aa shia ele jody | 
b) 


PE panenn 


d) 
Fig. 6.15 

Raportul dintre amplitudinea vârfurilor maxime şi amplitudinea vibratiilor, 
considerate ca uniforme pe ecranul osciloscopului, reprezintă factorul de vârf în 
domeniul timpului şi este considerat ca un indice de calitate. 

Controlul şi diagnosticarea tehnologică se pot aplica şi rulmentilor montați pe 
utilaje, cu traductorul de vibraţie plasat cât mai aproape de rulmentul controlat, dar 
apar dificultăți în interpretarea corelațiilor dintre vibraţie sau zgomot şi defectele 
tehnologice ale rulmentilor, întrucât în spectrul de frecvenţă pot să apară şi vârfuri 
dependente de condiţiile de montaj sau funcționare. 


6.3.4. Diagnosticarea rulmentilor în funcţionare 


În vederea prevenirii unei deteriorări bruşte a rulmentului, cu consecinţe în 
defectarea altor elemente ale utilajului în funcţiune, se recomandă controlul şi 
monitorizarea în funcţionare (rulmenţi pentru lagăre mari, roti de autovehicole etc.). 

In acest caz se preferă controlul prin vibrații, cu aparatură mobilă sau fixă cu 
prelevări de date la intervale determinate de timp, sau în mod continuu, cu informație 
pentru un singur punct de control, sau pentru mai multe, concomitent sau prin 
multiplicare. Cea mai simplă metodă o constituie utilizarea sondei acustice, aşezată 
cît mai aproape de rulmentul controlat. 

Sonda transmite prin contact direct aparatului auditiv vibraţiile captate prin 
contact direct, oferind astfel informaţii cu caracter subiectiv asupra stării rulmentilor. 

Pentru controlul, monitorizarea, diagnosticarea obiectivă a semnalului de 
vibraţie, se recomandă ca traductorul de vibrații să fie plasat cit mai aproape de zona 
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încărcată a rulmentului analizat, pentru a asigura un traseu direct undei elastice către 
traductor. 

Aprecierea stării rulmentului prin nivelul global de vibrații, oferă indicații 
imediate, cu costuri reduse, cu condiţia existenței unei etalonări prealabile, care să 
localizeze vibrația captată de traductor şi să permită excluderea de interpretare a unor 
defectări din structura maşinii. 

Analiza în domeniul timp, beneficiind de asemenea de avantajele unei aparaturi 
simple, oferă posibilitatea detectării defectelor, prin vârfurile poziționate periodic în 
timp, pentru defectele de pe corpurile de rulare. 

Analiza în domeniul frecvență evidenţiază de regulă, vârfuri, a căror poziție 
este determinată de prezența defectelor pe căile de rulare sau corpurile de rulare. 

Creşterea deteriorarilor pe căile de rulare determină o creştere a spectrului de 
frecvență în domeniul 1kHz...100kHz; determinând şi o creştere a factorului de vârf. 

Particulele de contaminare (particule metalice de uzură, praf etc.) îşi fac 
prezența prin modificări ale spectrului atât în zonele frecvenţelor de excitație, cât şi 
pe întreg spectrul de frecvență. 

Efectul defectelor de suprafaţă produse prin oboseala de contact, ca şi al 
particulelor de contaminare pe întreg spectrul de frecvență se explică prin condițiile 
de microşoc în care se realizează contactul pe defecte sau particule. 

Impulsul de şoc acționează ca un impuls treaptă cu componente pe întreg 
domeniul de frecvență. Cercetările experimentale au arătat că domeniul de frecvență 
audio al rulmentilor este aglomerat de numeroase frecvenţe greu de separat şi explicat 
care aparţin atât rulmentilor cu defecte, cit şi celor fără defecte, în timp ce domeniul 
de frecvență cuprins între 50+200 kHz este caracteristic unor defecte prin pitting, în 
acest domeniu rulmentii fără defecte nu produc modificări semnificative. 

Pe baza acestor observaţii a fost conceput şoc-pulsmetru, cu traductor de 
vibrații cu frecvenţă de rezonanţă de 32 kHz şi cu domeniul dinamic care să asigure 
un raport de 1000 între semnalul specific unui rulment cu pitting şi semnalul unui 
rulment fără defect. 

În raport cu un nivel de referință, determinat pentru fiecare turație, s-au stabilit 
următoarele domenii pentru diagnosticare: 

e 0-20dB - indică condiţii bune de funcţionare, rulmenţi fără defecte; 

e 20-35 dB - funcţionare inrautatita, care necesită o analiză a cauzelor; 

e 35-65 dB - defecte vizibile, durabilitate scăzută, necesită înlocuirea 
rulmentilor. 

O metodă apreciată este metoda energiei de vârf care utilizează rezonanţa 
traductorului pentru amplificarea semnalului în domeniul ultrasonic. 

Această metodă foloseşte traductori cu frecvență de rezonanţă de 25+35 kHz şi 
un filtru suplimentar trece sus, peste 1SkHz. 

Pentru defecte incipiente, mici zgârieturi, sunt recomandati traductori cu 
rezonanţă la 80+120 kHz şi filtre electronice adecvate acestor frecvenţe. 

Atunci când rulmentii funcţionează într-un ansamblu în care sunt şocuri de 
contact (angrenaje, supape etc.) sau fenomene de cavitatie sau turbulență, detecția 
defectelor rulmentilor în domeniul ultrafrecventelor este adesea dificilă. 
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6.4. Diagnosticarea lagărelor cu alunecare 


Deşi lagărele cu alunecare, ca surse de zgomot şi vibrații, sunt neglijabile în 
construcția maşinilor şi utilajelor mecanice, acestea pot determina o perturbatie 
suplimentară în funcţionarea lanțurilor cinematice, de regulă, cu efect secundar şi 
reprezintă o cale importantă de transmitere a energiei de vibrații la carcasă. 

În cazul lagărelor cu alunecare, zgomotul si vibraţiile generate în timpul 
funcționării sunt determinate în principal de frecare. 

Alimentarea insuficientă cu lubrifiant a lagărului, supraîncărcarea acestuia sau 
inversarea sensului de rotație a fusului conduc la micşorarea peliculei de lubrifiant şi 
apariţia fenomenului de “arcuş”, care produce un zgomot al cărui spectru prezintă 
vârfuri la o frecvenţă egală cu frecvenţa de rotaţie a arborelui. Lagărele de alunecare 
cu joc radial mare generează în spectrul de zgomot şi vibrații vârfuri evidente şi la 
subarmonicele frecvenţei de rotaţie a fusului fi (f1/2 , f,/3). 

La maşinile cu turatii ridicate poate să apară o instabilitate a peliculei de 
lubrifiant care are ca efect o creştere a nivelului de vibrații, cu componente spectrale 
dominante la frecvenţe subarmonice egale cu (0,43 + 0,48)f.. 

Lagărul capătă o comportare instabilă mai ales atunci când aceste frecvenţe 
coincid cu una dintre frecvențele proprii ale arborelui. 

Când arborele se roteşte cu o frecvenţă dublă faţă de frecvenţa critică, apare de 
asemenea o funcționare instabilă întucât, în acest caz, procesele parazite generate de 
funcționarea lagărului se manifestă cu frecvenţe apropiate de cea critică. 

În scopul reducerii nivelului de vibrații şi zgomot generate de lagărele cu 


alunecare se recomandă: 


: : : = : Poziţia tipică de montare 
e asigurarea unel ungcri corespunzătoare; z $ 
„a traductorului 


e modificarea turatiei arborelui în vederea evitării 
funcționării la turatia critică sau la dublul 
acesteia; 

e în cazul unor sarcini mari, variabile ca direcţie 
sau mărime, se vor utiliza lagăre radiale cu mai 
multe zone portante, pentru a evita ruperea 
filmului de lubrifiant şi pierderea stabilității 


ry Pozitia corecta 


fusului; de montare 
e echilibrarea arborelui cu reperele ce se montează a traductorului 
pe acesta pe lagărele proprii. Fig. 6.16 


6.5. Diagnosticarea transmisiilor prin lanţ 


Transmisiile prin lant produc vibrații şi zgomot în funcționare datorită: 

e efectului poligonal şi funcționării neuniforme; 

e angrenării cu şoc a zalelor cu dinţii roților de lanţ; 

e impreciziei de execuţie a roților de lant (bătăi radiale sau frontale, erori de pas 
sau profil etc.) sau a lanţului ; 


253 


e variației mărimii şi sensului cuplului transmis. 
Frecvența excitatiilor periodice create de aceste cauze perturbatoare este egală 
cu frecvenţa de angrenare a zalelor cu cele două roti de lant: 


Z,-D, Z-n, 
a 60 i 60 

- Du ŞI m sunt turatiile celor două roti, în rot/min; 

- Zi ŞI z2 sunt numerele de dinţi ale celor două roti de lant; 

- k=1,2,... ordinul de mărime al armonicelor, generate de aceste cauze 
perturbatoare. În diagnosticarea transmisiilor prin lant trebuie considerate si 
frecvențele proprii ale celor două ramuri ale transmisiei sau ale elementelor 
componente ale acesteia, care prezintă un spectru larg, corespunzător numărului de 
grade de libertate ale acestora. 


[Hz], în care: 


În fig.6.17 este prezentat un spectru ne 


tipic al zgomotului generat de o transmisie 50 
prin lant. Vârful din spectru notat cu 1 40 
corespunde frecvenţei de angrenare, vârfurile 39 
2, 3 şi 4 cu armonicile acesteia, iar vârfurile A 


; ; 20 
şi B din spectru corespund frecvențelor 
proprii ale roților de lant şi arborilor pe care 1 
sunt montate acestea. oo 05 i 10 20 
Pentru realizarea de transmisii prin lant Frecventa [kHz] 
cu nivel redus de vibrații şi zgomot şi deci cu Fig. 6.17 


sarcini dinamice suplimentare reduse se recomandă mărirea preciziei de execuţie a 
lanțului şi a roţilor de lant, micşorarea distanței dintre axe, realizarea unei întinderi 
optime a lanţului determinată experimental şi evitarea fenomenului de rezonanță. 


6.6. Diagnosticarea transmisiilor prin curele 


Zgomotul transmisiilor prin curele este generat de variaţia forțelor de frecare la 
alunecarea relativă a curelei pe roti, prin fenomene aerodinamice şi la curele cu 
îmbinări, prin trecerea îmbinării peste roțile de curea. 

Deşi zgomotul produs de transmisiile prin curele este, în general redus, se pot 
face şi aici recomandări cu privire la: 

e asigurarea unei întinderi optime; 

e folosirea unor curele placate cu material plastic sau cauciuc; 

e utilizarea de roti de curea din materiale nemetalice care au capacitatea mare de 
amortizare a vibrattilor; 

e utilizarea curelelor trapezoidale în locul curelelor late care au un nivel de 
zgomot mai redus. 

Rotile de antrenare defecte produc în spectrul de frecvenţă componente 
armonice cu frecvenţa de rotaţie a roții şi armonicele acestora, iar cureaua defecta 
generează vârfuri în spectru la frecvenţa: 
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f. =—— unde: v -reprezintă viteza curelei; x - numărul de roti de curea; 


L - lungimea curelei. 
Cureaua defectă poate fi detectată cu ajutorul unui stroboscop, prin fixarea 
imaginii. 


6.7. Diagnosticarea transmisiilor prin came 


În cazul transmisiilor cu came folosite mai ales la maşinile-unelte automate şi 
la utilaje din industria textilă, apariţia zgomotului exagerat este legată de producerea 
unor şocuri la revenirea in contact a tachetului cu cama, după acceleratii mari, 
datorita unor pofile necorespunzatoare dinamic. Nivelul zgomotului datorat acestor 
cauze creşte o dată cu creşterea turatiei. 

Pentru micşorarea forțelor de inerție se recomandă ca elementele componente 
să fie executate din materiale uşoare, iar pentru a asigura frecvențele proprii ridicate, 
elementele transmisiei trebuie să fie cât mai rigide. 


6.8. Diagnosticarea maşinilor electrice rotative 


Zgomotul generat în funcționare de maşinile electrice rotative poate fi produs 
prin acțiune mecanică, aerodinamică sau magnetică. 

Zgomotul mecanic este determinat de dezechilibrul pieselor maşinii aflate în 
mişcare de rotație, de eforturile dinamice variabile în timp, care apar în lagăre în 
cazul execuției şi a montajului necorespunzător, de vibrația periilor la maşinile 
electrice cu colector etc. 

Zgomotul periilor depinde de calitatea periilor şi a suprafeţelor de alunecare, 
de modul de ghidare in suportii port-perii, de presiunea periilor pe suprafaţa de 
contact, precum şi de fenomenul de comutație. 

Nivelul zgomotului produs de perii creşte odată cu mărirea turatiei şi a 
numărului de lamele colectoare. 

În spectrul de frecvenţe al zgomotului generat de perii apar componente 
armonice ale frecvenţei fundamentale care se calculează cu relația: 

fi = nz/60 (6.1) 

-unde: n este turatia, în rot./min.; z reprezintă numărul lamelelor colectoare. 

Zgomotul aerodinamic este cauzat de circulația forţată a aerului de răcire în 
interiorul maşinii datorită ventilatorului şi a rotorului, de rezonanța aerului din 
golurile şi orificiile rotorului şi statorului maşinii şi are un caracter armonic, frecvența 
componentei fundamentale calculându-se cu relația (6.1), în care z reprezintă 
numărul de palete ale ventilatorului, pentru zgomotul generat de ventilator, sau 
numărul de crestături ale rotorului pentru zgomotul generat de rotor. 

Zgomotul magnetic este specific maşinilor electrice şi se datorează forţelor 
magnetice periodice din întrefierul maşinii electrice, forțelor magnetomotoare sau 
câmpurilor magnetice parazite. 
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Nivelul zgomotului magnetic poate creşte mult dacă frecvența unghiulară a 
câmpurilor magnetice parazite este egală cu frecvențele armonice ale câmpului 
principal, ca de exemplu în cazul motoarelor asincrone. 

Frecvența vibratiilor produse de câmpurile magnetice parazite este egală cu 
dublul frecvenţei unghiulare a câmpului magnetic. 

Forţele magnetice alternative parazite apar în cazul în care statorul nu este 
circular, rotorul nu are o simetrie axială sau nu este centrat şi creează vibrații 
suplimentare. Crestăturile rotorului produc un zgomot magnetic având caracter 
armonic, frecvenţa componentei fundamentale f; se calculează cu relația (6.1), în 
care prin z se va nota numărul de crestături ale rotorului. 

Nivelul zgomotului creşte foarte mult în cazul în care frecvența proprie a 
elementelor polare sau a porțiunii dintre două crestături coincide cu frecvenţa fi. 

Zgomotul magnetic are în spectrul de frecvență vârfuri la frecvența 
fundamentală egală cu frecvenţa reţelei electrice (50Hz) şi o serie de armonici ale 
acesteia. Nivelul zgomotului produs de maşinile electrice rotative creşte o dată cu 
creşterea puterii şi a turatiel. Suprapunerea tuturor surselor de vibrații în cazul 
motoarelor electrice conduce la apariția unui spectru larg de forțe şi momente 
perturbatoare. Cercetările experimentale privind nivelul excitatiilor care apar la 
motoarele trifazate cu rotor în scurt circuit, având puterea în domeniul 0,6 + 7,5 kW 
au arătat că spectrul de frecvență care prezintă interes este cuprins între 16 şi 530 Hz. 

Acelaşi domeniu se poate considera şi în cazul în motoarelor de curent 
continuu utilizate la acţionarea maşinilor şi utilajelor mecanice. 

Măsurile de reducere a zgomotului maşinilor electrice rotative urmăresc, în 
principal, reducerea zgomotului la sursă, precum şi micşorarea radiației acustice în 
mediul înconjurător. Zgomotul mecanic poate fi redus printr-o echilibrare statică şi 
dinamică a rotorului, prin utilizarea lagărelor cu alunecare în locul celor de 
rostogolire, prin prelucrarea corespunzătoare a colectorului şi prin alegerea unei 
presiuni optime a periilor pe colector. 

Reducerea zgomotului magnetic se poate obţine prin înclinarea crestăturilor 
rotorului, micşorarea intrefierului, prin realizarea unor bobinaje simetrice. 

La motoarele asincrone, zgomotul magnetic se poate reduce prin utilizarea de 
rotoare cu crestături dublu înclinate. Eliminarea forțelor magnetice radiale se poate 
realiza prin adoptarea unui număr par de crestături pentru rotor. 

Deşi reducerea intensității câmpului magnetic prin micşorarea curentului de 
excitație contribuie la reducerea zgomotului, această măsură implică o mărire a 
gabaritului motorului, la aceeaşi putere. Pentru evitarea rezonantel mecanice în 
funcționarea maşinii trebuie mărită rigiditatea acesteia pentru a obţine frecvenţe 
proprii ridicate. Zgomotul aerodinamic poate fi redus prin micşorarea rezistenței 
aerodinamice a reţelei de ventilare. În acest scop se vor realiza forme aerodinamice 
pentru orificiile radiale de ventilare în stator sau rotor, se vor utiliza ventilatoare cu 
palete aerodinamice, vor fi evitate din construcția maşinii coturile şi ştrangulările 
jetului de aer de răcire, fiind prevăzute piese aerodinamice de dirijare a aerului. 

Pentru evitarea formării de rezonatori acustici, golurile şi orificiile existente în 
rotorul şi statorul maşinii electrice de turație ridicată, se vor umple cu material 
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fonoabsorbant. În cazul maşinilor electrice de turație ridicată se vor utiliza rotoare de 
diametru mic, urmărindu-se în acelaşi timp micşorarea rezistenţei aerodinamice, o 
reducere importantă a nivelului de zgomot obținându-se prin folosirea de atenuatoare 
de zgomot la canalele de admisie şi evacuare a aerului (eficiente pentru frecvenţe mai 
mari de 300Hz). Micşorarea radiației acustice a maşinilor electrice de mare putere se 
poate realiza şi prin utilizarea unor carcase fonoizolante şi fonoabsorbante, care 
trebuie să asigure şi o răcire corespunzătoare a maşinii. 


6.9. Diagnosticarea transformatoarelor 


În cazul transformatoarelor, zgomotul este generat în principal de vibraţiile 
miezului datorită magnetostrictiunii care depinde de inducția magnetică şi de 
parametrii fizici şi structurali ai tolelor. 

Nivelul zgomotului poate să crească şi la strângeri necorespunzătoare ale 
miezului, când fluxurile transversale produc modificarea câmpului magnetic în 
straturile miezului, în îmbinări, generând forte periodice şi vibrații ale acestora, a 
căror amplitudine depinde de neuniformitatea tolelor, de construcția îmbinărilor, de 
calitatea asamblarii etc. 

Fluxurile transversale apar din cauza variațiilor locale ale permeabilitatii 
magnetice, a variațiilor de grosime şi a abaterilor de la planeitate a tolelor, care 
conduc la saturatii locale. De asemenea, fluxurile transversale apar şi în zonele de 
îmbinare ale coloanelor cu jugurile, datorită întrefierurilor care se formează. 

Zgomotul produs de vibraţiile transversale ale tolelor este amplificat de 
fluxurile de dispersie ale transformatoarelor, care apar la funcționarea în sarcină 
asimetrică. La aceste acțiuni se adaugă forțele magnetice longitudinale care se 
exercită în tole in zona întrefierurilor. Frecvența fundamentală a vibratiilor provocate 
de magnetostrictiune sau de fluxurile de dispersie este egală cu dublul frecvenței 
rețelei de alimentare, în spectrul de frecvenţă, evidentiindu-se şi armonicele acesteia. 

În afara acestor influenţe, trebuie considerată şi rezonanța mecanică a 
elementelor cuvei sau a miezului. 

La transformatoarele mari apar şi alte surse de zgomot nepermanent, cum sunt 
ventilatoarele, pompele de ulei, comutatoare de reglaj sub sarcină etc. 

Pentru micşorarea zgomotului produs de magnetostrictiune este necesară 
micşorarea inducției în coloane şi juguri, utilizarea tablelor omogene având grosime 
uniformă, fără ondulaţii, asigurarea unei asamblări şi strângeri corespunzătoare a 
circuitului magnetic. Atenuarea zgomotului produs de transformator se poate realiza 
prin aşezarea acestuia pe reazeme vibroizolante, prin utilizarea de bariere 
fonoabsorbante în interiorul cuvei, prin carcasarea fonoizolantă şi fonoabsorbantă. 


6.10. Diagnosticarea ventilatoarelor 


Zgomotul ventilatoarelor reprezintă o sumă de componente determinate de 
fenomenele fizice care însoțesc funcționarea ventilatoarelor. 
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Cele mai importante procese sunt cele aerodinamice, mecanice şi 
electromagnetice, iar zgomotele care însoțesc aceste fenomene se numesc 
„aerodinamice “, „mecanice” şi „electromagnetice”. 

În zgomotul electroventilatorului se deosebeşte zgomotul propriu ventilatorului 
şi zgomotul elctromotorului de antrenare. Zgomotul produs de ventilator este o 
combinație între zgomotul aerodinamic şi cel mecanic, în timp ce zgomotul 
electromotorului este o combinaţie a celor trei componente. 

Zgomotul aerodinamic este determinat de pulsatiile de viteză şi presiune ale 
aerului în timpul funcționării ventilatorului. 

Componenta de bază a zgomotului aerodinamic este produsă de vârtejurile 
(turbioanele) care apar la trecerea curentului de aer printre paletele ventilatorului şi ca 
urmare a curgerii aerului prin canalele difuzoarelor, formate de aceste palete. 

Intensitatea zgomotului produs de vârtejuri depinde de dimensiunile şi forma 
corpurilor pe lângă care are loc curgerea şi de viteza curentului de aer. 

Formarea de vârtejuri are loc chiar în condiții optime de curgere în jurul 
corpului şi se amplifică mult la cele mai mici abateri fata de condiţiile optime. 

Puterea acustică a zgomotului generat de vârtejuri poate fi evaluată cu relația: 


W = k$ usD3 


unde: k este un coeficient care ține seama de forma geometrică a elementului în jurul 
căruia are loc curgerea, de unghiul de afluenta, de valoarea numerelor M şi Re; c este 
viteza sunetului; 

Frecvența fundamentală a zgomotului produs de vârtejuri la curgerea aerului în 
jurul unei plăci de lungime 1, dispusă sub un unghi œ fata curentul de aer, se poate 
V 

“1 


calcula cu relatia: f, =Sh-— 
Isin a 


unde: Sh este numărul Stronhal (pentru plăci: Sh = 0,18 + 0,2); 

i = 1,2,3 reprezintă ordinul armonicil. 

Întrucât unghiul de atac şi viteza se schimbă continuu în lungul paletelor, 
rezultă că zgomotul aerodinamic generat de palete va avea frecvenţă variabilă, ceea 
ce creează un spectru continuu de frecvenţe într-o bandă largă de frecvenţe. 

A doua componentă a zgomotului aerodinamic este generată de curgerea 
neomogenă a aerului pe lângă elementele fixe şi are frecvenţa fundamentală fı dată de 
relaţia (6.1), in care z reprezintă numărul de palete ale rotorului, iar n este turatia 
acestuia. Zgomotul generat de neomogenitatea curentului de aer este predominant la 
ventilatoarele axiale care au la admisie dispozitiv director. 

O componentă importantă a zgomotului aerodinamic este creată de pulsaţiile 
de viteză şi presiune în cazul unei curgeri turbulente ale aerului, acest zgomot fiind 
inevitabil. Evaluarea aproximativă a nivelului de zgomot creat de curgerea turbulentă 
se poate face cu relaţia: 

Ly = SOlgv [dB] 
La viteze de curgere de v = 20 + 100m/s rezultă un nivel de zgomot de 65...100dB. 
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Sursele producătoare de zgomot prin acţiune aerodinamică sunt create de 
curgerea laminară sau turbulentă a aerului prin orificii sau de-a lungul unor suprafeţe 
fixe sau mobile. În acest caz intensitatea zgomotului produs depinde de forma 
geometrică a orificiilor, conductelor sau suprafețelor prin care are loc curgerea 
aerului, de viteza aerului, de debitul şi vascozitatea cinematica a acestuia. 

Zgomotul aerodinamic poate avea în spectrul de frecvență o componentă 
predominantă, fiind asemănător zgomotului de „sirenă” sau poate avea un spectru de 
frecvenţe continuu, în cazul unei curgeri turbulente a aerului. 

În general, zgomotul produs de ventilatoare are două componente principale: o 
componentă de rotaţie şi o componentă turbionară. 

Turbulenta curentului de aer generează turbioane de dimensiuni şi mişcări 
aleatorii determinând un zgomot cu spectru larg. 

În funcţie de curbura paletelor, ventilatoarele centrifuge pot fi realizate cu 
palete curbate înainte (fig. 6.18.a) , înapoi (fig. 6.18.b) sau radiale(fig. 6.18.c) 


a) b) c) 
Fig. 6.18 

Ventilatoarele cu palete curbate înainte realizează o viteză şi o turbulenta mai 
mare a aerului şi deci au nivel mai mare al zgomotului turbionar, în special în 
domeniul frecventelor înalte, întrucât, au număr mai mare de palete. 

Ventilatoarele cu palete curbate înapoi generează un zgomot aerodinamic de 
frecvență joasă şi de intensitate mai mică, întrucât viteza relativă a aerului este mai 
redusă, iar numărul de palete este mai mic decât la ventilatoarele cu palete curbate 
înainte. Paletele radiale generează un zgomot cu nivel cuprins între nivelul 
zgomotului generat de paletele curbate înainte şi nivelul zgomotului produs de 
paletele curbate înapoi. La ventilatoarele axiale, nivelul zgomotului turbionar creşte 
odată cu creşterea grosimii bordului de fugă al paletelor. 

Zgomotul aerodinamic produs de toate ventilatoarele creşte în cazul în care 
există coturi la intrarea şi ieşirea din carcasa acestora, suprafețe cu muchii ascuțite, 
obstacole în punctele de admisie sau de evacuare a aerului, sau în cazul unui profil 
necorespunzător al paletelor. 

Dacă gradientul de presiune pe suprafața paletelor este crescător, pe partea 
convexă a paletei se pot desprinde vârtejuri, care generează zgomotul turbionar cu un 
spectru de frecvență de bandă largă. Aceste fenomene pot fi reduse la minim, dacă se 
utilizează palete cu bordul de fugă curbat. Zgomotul ventilatorului poate fi amplificat, 
în cazul în care apare rezonanța carcasei ventilatorului sau a conductelor de admisie 
sau evacuare. Zgomotul ventilatorului depinde de presiunea statică, de viteză, debit şi 
diametrul rotorului. Câmpul acustic generat de ventilator este neuniform, mai ales în 
cazul ventilatoarelor mari. Ventilatoarele axiale funcționează la turatii ridicate şi din 
această cauză produc nivele ridicate ale zgomotului în domeniul frecvenţelor înalte. 
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Ventilatoarele axiale cu palete profilate au un nivel acustic cu 2...3dB mai 
redus în cazul unui regim de funcționare optim. 

Dacă se utilizează palete directoare la intrarea în rotorul ventilatorului, fluxul 
de aer devine neomogen, ceea ce provoacă o creştere a nivelului de zgomot cu 
aproximativ 6dB. Reducerea zgomotului aerodinamic al ventilatoarelor axiale se 
poate realiza prin: 

e adoptarea unor profile aerodinamice optime pentru toate suprafeţele care intră 
în contact cu fluxul de aer şi în special pentru suprafețele paletelor; 

e mărirea numărului de palete, ceea ce poate să determine o reducere a nivelului 
de zgomot cu 5...8dB; 

e micşorarea dimensiunilor obstacolelor din calea fluxului de aer, care trebuie să 
aibă o formă aerodinamică; 

e tratarea carcasei ventilatorului cu material fonoabsorbant; 

e micşorarea vitezei periferice a rotorului prin alegerea corespunzătoare a 
parametrilor instalaţiei de ventilare; 

e alegerea unor valori optime pentru unghiul de atac al paletelor, în scopul 
reducerii la minim a formării turbioanelor în zona bordului de atac al acestora; 

e micşorarea vitezei de curgere a aerului, prin alegerea corespunzătoare a 
secțiunii de trecere prin conducte şi grilele instalaţiei de ventilare. 

Întrucât zgomotul aerodinamic conţine un număr mare de componente 
spectrale, acestea pot excita carcasa ventilatorului sau conductele de admisie sau 
evacuare, la rezonanţă, contribuind la creşterea nivelului de zgomot. 

Apariţia fenomenului de rezonanță poate fi evitat prin izolări vibroacustice 
exterioare. În cazul conductelor, se preferă izolarea acustică interioară, întrucât se va 
reduce atât zgomotul produs de curentul de aer cât şi vibrația conductei. 

Analiza caracteristicilor acustice ale ventilatoarelor a arătat că nivelul cel mai 
redus al puterii sonore a zgomotului generat de ventilator corespunde regimurilor 
nominale de funcționare a acestora, la un randament maxim al ventilatorului. 

Pentru debite mai mari sau mai mici decât cel nominal, se produce o creştere a 
nivelului puterii sonore până la 5...8 dB, în domeniul de lucru al ventilatoarelor. 

Ventilatoarele centrifuge, de regulă, au un spectru continuu de frecvență al 
puterii sonore, cu o evidentiere clară a componentelor spectrale discrete 
corespunzătoare frecvenţei de rotație a paletelor şi armonicele superioare ale acesteia. 

Spectrul continuu este determinat de zgomotul generat de vârtejuri şi de 
zgomotul stratului limită care apare la curgerea pe lângă paletele rotorului şi pe lângă 
peretele carcasei, fiind determinat de pulsatiile de presiune în stratul limita şi in 
zonele de rupere. Componentele discrete ale zgomotului produs de ventilator sunt 
generate de neuniformitatea curentului de aer datorită numărului finit de palete ale 
rotorului şi prezenței carcasei spirale şi în special a limbii care nu asigură o 
funcționare simetrică a ventilatorului pe circumferința rotorului. Nesimetria 
ventilatorului centrifug conduce la inegalitatea puterii sonore radiate prin orificiile de 
aspirație şi refulare. Aproape la toate ventilatoarele, nivelul puterii sonore a 
zgomotului radiat pe partea de refulare este în medie cu 2...6dB mai mare decât 
nivelul de zgomot radiat pe partea de aspirație. 
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Reducerea zgomotului aerodinamic produs de curgerea turbionară în canalele 
ventilatorului axial se poate realiza şi prin montarea unor turbionatori pe suprafața 
conului de absorbţie sau în canale, care fac ca punctul de curgere a aerului să se 
deplaseze în afara marginilor paletelor, ceea ce are ca efect o diminuare a turbulenței 
aerului si o reducere a zgomotului cu 5...15dB. În cazul ventilatoarelor cu palete 
radiale înclinate înainte, montarea turbionatorilor determină o reducere a nivelului de 
zgomot cu 15...20dB, reducere care se poate evalua cu relația: 

PE NED 


AL = 200) 2 Q_ 
p 
unde: n reprezintă turatia, în rot/min; Q-debitul, în m’/ S; p-presiunea, in Nim’. 

Pentru îmbunătăţirea comportării acustice a ventilatoarelor se recomandă ca la 
proiectarea acestora să se ia şi următoarele măsuri: 

e să se adopte o formă aerodinamică, pentru forma elementelor constructive 
dispuse în curentul de aer; 

e să se asigure o profilare continuă a elementelor de intrare ale ventilatorului; 

e obstacolele care nu pot fi înlăturate din curentul de aer, la ventilatoarele axiale 
şi echicurent, vor fi dispuse pe cât posibil mai departe de rotor; 

e aparatul director, la intrarea ventilatoarelor axiale, măreşte zgomotul şi pentru 
îmbunătățirea comportării acustice a acestuia, se recomandă ca numărul 
paletelor sale să fie cât mai diferit de numărul de palete ale ventilatorului; 

e pentru acţionarea ventilatorului se va folosi un electromotor cu zgomot minim; 
Ventilatoarele centrifuge în echicurent sunt mai silentioase decât ventilatoarele 

cu carcasa spirala. Se recomanda utilizarea amortizoarelor de tip activ. 

Turbionatorii pot produce o reducere a presiunii realizată de ventilator, 
reducere care poate fi compensată prin mărirea diametrului D al rotorului sau prin 
creşterea turatiei n. 

Reducerea componentelor discrete la ventilatoarele radiale cu 10...20dB se 
poate face prin utilizarea paletelor înclinate, ceea ce produce şi o micşorare a 
nivelului global al zgomotului cu 5...15dB. 

Unghiul optim de înclinare al paletelor este de 15°. 

Reducerea zgomotului turbionar şi de rotaţie al ventilatoarelor centrifuge se 
poate realiza prin: 

e micşorarea vitezei periferice a rotorului, prin alegerea corespunzătoare a 
parametrilor instalaţiei de ventilare sau prin utilizarea unor ventilatoare de 
turație mică; 

e realizarea unor profile aerodinamice optime pentru suprafeţele de curgere a 
aerului. Paletele trebuie să aibă bordul de fugă rotunjit; 

e alegerea unor valori optime pentru unghiul de atac al paletelor, pentru reducerea 
la minim a formării turbioanelor în zona bordului de atac al paletelor; 

e micşorarea vitezei de curgere a aerului prin alegerea corespunzătoare a secțiunii 
de trecere prin conductele şi grilele instalaţiei de ventilare; 

e funcționarea ventilatorului la randament maxim; 
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e reducerea numărului de palete şi utilizarea unui număr par de palete. 
6.11. Diagnosticarea motoarelor cu ardere internă 


Un motor cu ardere internă este o structură complexă care este excitată atât de 
forte create de procesul de combustie cat şi de forte determinate de organele 
motorului aflate în mişcare. 

Procesul de ardere, determină presiuni cu variaţie rapidă în timp şi de aceea 
acționează ca o sursă principală de vibrații. Spectrul de frecvenţe al presiunii din 
cilindru este influenţat de o serie de factori, dintre care cei mai importanţi sunt: tipul 
sistemului de ardere, sistemului de injecție, ciclul de lucru al motorului, parametrii de 
regim ai motorului. 

Sistemul de ardere. 

Spectrul presiunilor din cilindrul pentru motoarele cu injecție directă (ID) şi 
cele cu injecție indirectă (II) este aproape identic, existând o diferență majoră numai 
în ceea ce priveşte frecvenţa oscilaţiilor presiunii, care pentru sistemul ID este în jur 
de 5000 Hz fata de 2000 Hz la sistemul II, fenomen care este atribuit modurilor 
naturale de vibrație diferite ale gazului în camerele de ardere. Forma camerei de 
ardere are o deosebită influenţă asupra amortizării oscilaţiilor, lucru pus în evidență 
de forma vârfului din zona frecvențelor înalte a spectrului frecvenţelor. 

Sistemul de injecție. 

Creşterea avansului injectiei determină o creştere atât a valorii presiunii în 
porțiunea inițială a spectrului, cât şi a amplitudinii vârfului în zona frecvenţelor 
inițiale. O injecție gradată determină o micşorare a amplitudinii vârfului de spectru în 
raport cu o injecție rapidă. 

Ciclul motorului. 

Pentru o aceeaşi putere, ciclul în doi timpi funcționează cu un nivel mai ridicat 
a componentelor cu frecvență joasă până la armonica cinci, după care nivelul 
spectrului generat de ciclul cu doi timpi devine mai mic cu până la 6dB fata de cel 
generat de ciclul în patru timpi. 

Parametrii de lucru. 

Întrucât diagrama presiunii din cilindru îşi menţine aproximativ aceeaşi formă 
şi mărime pe întreg domeniul de turatii, prin dublarea turatiei se înregistrează numai 
o deplasare spre dreapta a spectrului, fără o modificare semnificativă a formei 
acesteia. 

Pentru frecvenţe de până la 100 Hz creşterile presiunii din cilindru se identifică 
cu frecvența de rotaţie şi cu jumătate din valoarea acesteia, în timp ce la frecvenţe 
mai mari, până la 800 Hz, diagramele indică o tendință generală de creştere a 
nivelului presiunii cu turatia, corespunzător unei rate de 90 db/decadă. 

În cazul uni motor diesel cu timp de injecție constant, sarcina influențează în 
foarte mică măsură spectrul presiunii din cilindru. 

Pentru un motor cu distribuție tip pompă de injecție, în lipsa sarcinii, spectrul se 
apropie de cel al unui motor cu aprindere prin scânteie înregistrând şi reducerea cu 
circa 10 dB în zona frecvenţelor înalte. 
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Excitatia de natură mecanică. 

Excitatiile determinate de impactul supapelor cu scaunele, sau de pompa de 
injecție, au o evoluţie în timp foarte apropriata de cea a forțelor derivate din procesul 
de ardere şi vor prezenta în consecinţă spectrul de formă similară, deşi au 
amplitudini mai mici. Se detaşează dintre aceste forţe cea determinată de bătaia 
pistonului, care este o excitație de tip impact, determinată de schimbarea sensului 
forţei ce acţionează asupra pistonului pe o direcţie perpendiculară pe axa cilindrului. 

Acest fenomen se produce în cazul motoarelor cu ardere internă de construcție 
clasică, în apropierea P.M.E şi P.M.I. 

Creşterea jocului dintre piston şi cilindru determină o creştere sensibilă a 
nivelului de vibrație şi zgomot. Creşterea mărimii alezajului motorului determină o 
creştere a jocului piston — cilindru şi a masei pistonului rezultând şi o creştere rapidă 
a forței de lovire, astfel încât, la motoarele foarte mari, aceste forte de lovire a 
pistonului de pereții cilindrului devin predominante în raport cu forțele generate de 
ardere. Creşterea vitezei pistonului determină o creştere a forței de impact, spectrul 
înregistrând o creştere în amplitudine. 

În cazul motoarelor, spectrul de zgomot prezintă amplitudini apreciabile în 
domeniul frecvenţelor înalte ceea ce indică existența unei importante surse de vibrații 
în acest domeniu. 

Efectul unor parametrii de proiectare asupra caracteristicilor vibratiilor. 

Principial, motoarele pot fi: în linie, sau boxer. 

Principala deosebire între cele două construcţii se află în modurile de vibrații 
de încovoiere în domeniul frecvenţelor joase. 

a)Influenta numărului de lagăre paliere. 

Sprijinirea arborelui pe un număr mai mare de lagăre paliere are ca rezultat 
creşterea frecvenţei fundamentale de încovoiere. 

Astfel, în cazul unui motor cu patru cilindri sprijinit pe trei lagăre paliere, 
modul fundamental pentru vibraţiile de incovoiere este situat în domeniul 400 — 800 
Hz, în timp ce pentru un motor cu aceeaşi cilindree şi număr de cilindri, dar la care 
există cinci lagăre paliere, domeniul de frecvenţe al modului fundamental este 800 — 
1000 Hz. 

O influență mai pregnantă o are modul de rezemare a arborelui cotit asupra 
vibratiei pereților carcasei. 

Vibratiile capacelor motorului. 

S-a constatat că în mod obişnuit capacele constituie sursa predominantă a 
zgomotului emanat de motor şi că o reducere apreciabilă a zgomotului motorului se 
poate realiza printr-o îmbunătăţire a calității capacelor. Capacele turnate din aluminiu 
sau fontă realizează o atenuare mai mare decât capacele ambutisate din tablă de oțel. 


Zgomotul radiat de motor. 

Procesul de ardere acționează ca o excitație, ca urmare a creşterii rapide a 
presiunii, ceea ce induce vibrații tranzitorii în întreaga structură a motorului, care se 
propagă către suprafeţele exterioare. 
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Amplitudinea maximă a zgomotului emis de structura unui motor diesel ca 
urmare a unei excitatii sinusoidale de amplitudine constantă, se înregistrează in 
domeniul 1000 + 2000 Hz, care este tipic pentru motoarele auto cu structura de bază 
din fontă turnată. 

În cazul motoarelor cu dimensiuni mari, amplitudinea maximă a răspunsului se 
înregistrează la frecvenţe mai joase. Creşterea nivelului spectrului presiunii din 
cilindru, prin creşterea vitezei, determină o creştere a nivelului de zgomot cu 30 
dB/decadă, similar cu panta spectrului presiunilor. 

Reducerea zgomotului produs de motoare se poate realiza prin: 

e reducerea amplitudinii forţelor determinate de procesul de ardere, sau de cauze 
mecanice în domeniul de frecvență important din punct de vedere acustic; 

e modificarea căilor de transmitere a acestor forţe prin introducerea de amortizări 
adiționale sau prin rigidizarea structurii motorului. 


6.12. Diagnosticarea maşinilor unelte 
6.12.1. Surse de vibrații şi zgomot la maşinile-unelte 


Procesul de prelucrare pe maşini-unelte este însoțit întotdeauna de vibrații, 
care influențează negativ, în primul rând precizia dimensională şi de formă a 
suprafeţelor generate, calitatea suprafeţei prelucrate, durabilitatea sculei aşchietoare, 
nivelul de vibrații constituind un factor de limitare a productivităţii maşinii-unelte. 

Sursele de vibrații şi zgomot la maşinile-unelte aşchietoare pot fi legate direct 
de specificul construcției maşinii, sau de procesul de aşchiere (fig. 6.19). 

Maşinile-unelte moderne sunt structuri dinamice complexe, având în 
componenţa lor: transmisii prin roti dințate, lanţuri, lagăre cu alunecare sau 
rostogolire, mecanisme cu came, cuplaje, echipamente hidraulice, electrice şi 
pneumatice etc. 

Datorită complexităţii structurale, diagnosticarea prin vibrații şi zgomot la 
maşinile-unelte este dificilă, şi pentru simplificarea operațiilor de identificare a 
surselor de vibrații şi zgomot se pot grupa elementele în diverse combinaţii 
funcționale ale maşinii (motoare de acţionare, lanţul cinematic sau de avans, sistemul 
de ungere etc.) după care se studiază vibrograma. 

Problemele legate de diagnosticarea surselor de vibrații specifice organelor de 
maşini ale maşinilor-unelte au fost abordate în cursurile precedente. În continuare vor 
fi analizate numai sursele de vibrații dependente de procesul de aschiere. 

Vibraţiile forțate generate de procesul de aşchiere sunt determinate de 
următorii factori: 

e variația secțiunii aşchiei la prelucrarea suprafeţelor întrerupte sau a 
semifabricatelor cu adaos de prelucrare variabil; 

e variaţia vitezei de aşchiere, sau a direcţiei de avans la maşinile de copiere; 

e neuniformitati ale mişcării principale de avans; 

e variaţia durității materialului prelucrat etc. 
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Fig. 6.19 

Acţiunea simultană a acestor factori determina o excitație a sistemului cu un 
pronunţat caracter aleator, ponderea excitatiilor aleatoare fiind comparabilă cu cea a 
excitatiilor periodice, ceea ce creează multiple posibilităţi de apariție a fenomenului 
de rezonanţă. Frecventele excitatiilor periodice pot să coincida cu frecvenţa de rotație 
a arborelui principal, cu frecvenţa de intrare în aşchie a tăişului frezei, cu frecvenţa de 
angrenare etc. 

Autovibratiile care apar în procesul de aşchiere au următoarele cauze mai 
importante: 

a) Inertia procesului de aschiere se manifestă printr-o întârziere a variației 
forţei de aşchiere în raport cu variaţia poziţiei relative piesă - sculă, ceea ce creează 
un exces de energie după fiecare perioadă de oscilație a sistemului elastic, cu 
favorizarea apariției de autovibratii. Efectul este cu atât mai important cu cât viteza 
de aşchiere este mai mică, capacitatea de deformare plastică a materialului de 
prelucrat este mai mare şi cu cât grosimea aşchiei este mai mare. 

b) Vibratiile regenerative explică apariţia autovibratiilor la aşchiere pe baza 
efectului produs de ondulatiile suprafeţei prelucrate la trecerea anterioară, ondulatii 
ce regenereaza forte dinamice perturbatoare în sistem. Se constată experimental că 
vibraţiile regenerative la  aşchiere apar întotdeauna atunci când lățimea aşchiei 
depăşeşte o valoare limită caracteristică pentru un anumit material de prelucrat şi 
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pentru anumite condiţii de aşchiere date. Prezența efectului de regenerare are ca 
urmare variaţia frecvenţei vibratiilor autoexcitate în functie de turație. 

Scăderea turatiei determină o scădere a frecvenţei vibratiilor autoexcitate. 

c) Dependenţa neliniară a forței de aşchiere de viteza de aşchiere 

Caracteristica descrescătoare a forței de aşchiere, poate conduce la apariţia de 
vibrații autoexcitate, mai ales la prelucrarea materialelor tenace cu viteze de aşchiere 
relativ mici (Vas < 70 - 80 m/min.). Acţiunea acestui factor perturbator nu poate fi 
neglijată în cazul sistemelor dinamice ale masinilor-unelte slab amortizate ca şi în 
cazul în care frecvențele proprii de vibrații ale structurii elastice sunt relativ ridicate 
(f > 200 Hz). 

d) Procesul de frecare poate genera autovibratii datorită dependenţei dintre 
forţa de frecare şi viteza de alunecare din lanţurile cinematice. Atunci când 
deplasarea elementelor mobile ale maşinilor unelte se realizează cu viteză mai mică 
decât o viteză critică, se obține o mişcare periodică în salturi, fenomen cunoscut sub 
denumirea de stick-slip. Autoviratiile realizate în urma deplasării cu viteze sub cea 
critică, numite şi autovibratii de relaxare, pot fi atenuate prin alegerea 
corespunzătoare a cuplului de materiale, ungerea rațională, descărcarea suprafețelor 
de contact etc. 

Vibratiile autoexcitate apar numai în timpul procesului de aşchiere la frecvenţe 
asociate frecvenţelor proprii ale structurii maşinii. 

S-a stabilit experimental şi prin calcul că frecvenţa autovibratiilor este apropiată 
de frecvenţa proprie a sistemului elastic al maşinii-unelte, fără a fi egală cu ea şi fără 
să fie dependentă de frecvenţa de rotaţie a elementelor din lanţurile cinematice ale 
maşinii unelte. Frecventele posibile ale autovibratiilor se pot determina aproximativ, 
stabilind prin calcul sau experimental frecvențele proprii ale sistemului elastic. 

Apariția în procesul de aşchiere a unor vibrații având frecvența egală cu 
frecvenţa proprie a sistemului elastic poate fi datorată fenomenului de rezonanță, fără 
ca procesul de aşchiere să fie instabil. 

Un fenomen caracteristic vibratiilor autoexcitante îl constituie creşterea în timp 
a amplitudinii care poate conduce la apariţia trepidatiilor. 


6.12.2. Măsuri pentru îmbunătăţirea comportării dinamice a maşinilor- 
unelte 
Comportarea dinamică a maşinilor-unele în procesul de aşchiere poate fi 
îmbunătățită prin : 
e alegerea adecvată a regimurilor de aşchiere; 
e adaptarea unei construcții optime din punct de vedere al rezervei de stabilitate; 
e alegerea unei scule aşchietoare corespunzătoare ; 
e aplicare unor măsuri constructive care să conducă la creşterea rezervei de 
stabilitate dinamică a structurii elastice a maşinii unelte prin: 
- utilizarea amortizoarelor de vibrații; 
- modificarea frecvenţelor proprii ale structurii; 
- orientarea convenabilă a direcțiilor modurilor proprii de vibrații etc. 
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Întrucât vibraţiile autoexcitate sunt influențate în special de regimul de 
aşchiere, pentru eliminare acestora trebuie modificaţi în primul rând parametrii 
procesului de aşchiere. 

Atunci când nu sunt impuse restricţii de calitate a suprafeţei prelucrate, se 
poate evita apariţia autovibratiilor prin utilizarea unor avansuri mari. 

Se constată experimental că intensitatea autovibratiilor la aşchiere scade o data 
cu creşterea avansului la prelucrarea pieselor de rigiditate mică şi rămâne practic 
constantă în cazul pieselor cu rigiditate mare. 

În privinţa adâncimii aşchiei determinările experimentale au evidenţiat o 
creştere puternică a forţei dinamice de aşchiere Fa, odată cu creşterea adâncimii 
aşchiei, deci adâncimea aşchiei are o influenţă negativă asupra rezervei de stabilitate 
a sistemului dinamic al maşinii unelte. Creşterea adâncimii aşchiei în cazul strunjirii 
exterioare a determinat o creştere puternică a amplitudinii autovibraţiilor apărute la 
pragul de stabilitate dinamică, frecvenţa autovibratiilor rămânând practic constantă. 

Pentru a asigura stabilitatea sistemului dinamic al maşinii-unelte se recomandă 
utilizarea unei valori reduse ale adâncimii aşchiei, iar pentru a compensa pierderile de 
productivitate se va mări avansul. 

Variația forței dinamice de aşchiere Fy în funcție de viteza principală de 
aşchiere pune în evidență domeniu critic de viteze (20 + 75 m/min) pentru care 
intensitatea autovibratiilor creşte şi care corespunde cu domeniul de viteze favorabile 
depunerii adaosului aderent, fenomen care determină o creştere a capacității de 
excitare a sistemului dinamic al maşinii-unelte. Pentru viteze superioare domeniului 
critic, acțiunea vitezei de aschiere devine stabilizatoare. 

Din punct de vedere al rezervei de stabilitate dinamică a maşinii-unelte, viteza 
de aşchiere trebuie să aibă valori cât mai mari. 

Pentru stabilizarea procesului de aşchiere este necesară evitarea formării 
aschiilor de rupere şi a depunerilor pe tăiş prin alegerea corespunzătoare a 
regimurilor de aşchiere şi prin folosirea de scule cu geometrie rațională. 

În acest sens, mărirea unghiului de degajare are ca efect o micşorare a 
intensității vibratiilor, valoarea maxim admisă fund determinată de durabilitatea 
sculei. Reducerea unghiului de aşchiere realizează o atenuare a vibratiilor. 

În cazul strunjirii exterioare mărirea unghiului de atac realizează o scădere 
bruscă a amplitudinii vibratiilor. 

O reducere sensibilă a intensitati vibratiilor se obține prin utilizarea cutitelor cu 
fațete (0,1 + 0,3 mm). 

În general vibraţiile autoexcitate pot fi eliminate prin mărirea rigiditatii şi 
amortizării structurale a maşinii. 


6.12.3. Studiul comportării dinamice a maşinilor-unelte prin teste de 
prelucrare 


Comportarea dinamică a maşinilor-unelte se poate determina pe baza unor teste 
de prelucrare care se stabilesc în aşa fel încât să existe posibilitatea unui control 
riguros al parametrilor de influență asupra procesului de aşchiere şi menţinerea 
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acestora la o valoare constantă. Metoda permite determinarea capacității de încărcare 
a maşinii, cu evidențierea caracteristicilor dinamice ale acesteia. 

Această metodă se bazează pe faptul că trecerea de la o prelucrare stabilă la 
una instabilă are ca efect o creştere importantă a nivelului de vibrații. 

Pentru calificarea procesului de aşchiere se măsoară vibrația mecanică, 
menţinând traductorul de vibrații în apropierea zonei de aşchiere. 

Introducerea analizorului în lanţul de măsurare permite determinarea spectrului 
de frecvenţe, ceea ce permite să se stabilească dacă vibraţiile sunt autoexcitate sau 
forțate. Experimentul trebuie făcut pentru prelucrări cu scule multiple, sau pentru 
aşchiere întreruptă. 

Principalul inconvenient al testelor de prelucrare pentru maşinile unelte îl 
constituie dificila generalizare şi reproductibilitate a rezultatelor încercărilor. 


6.12.4. Identificare elementelor cu rigiditate dinamică redusă din 
structura maşinilor unelte 


O problemă importantă de diagnosticare la maşinile unelte o constituie 
depistarea unui element “slab” din punct de vedere dinamic. Ca elemente “slabe” 
sunt definite acele elemente ale maşinilor-unelte ale căror proprietăți dinamice 
măresc deformația în locurile de acţionare. Elementele cu rigiditate dinamică redusă 
pot să apară în structura de rezistență a maşinilor-unelte (batiu, coloane, sănii, 
traverse, console) în lanţul cinematic principal sau de avans, în axul principal, în 
suportul sculei, în lagăre şi ghidaje, precum şi în piesa prelucrată. 

Eliminarea regimurilor de aşchiere cu vibrații autoexcitate se face uneori prin 
mărirea rigiditatii dinamice a maşinilor unelte, după un studiu de prototip realizat in 
scopul localizării precise a elementului “slab”. 

Acest studiu se realizează în trei etape succesive: 

a) Se determină regimul de aşchiere cu vibrații autoexcitate, realizând 
determinări pentru diferite regimuri de aşchiere şi poziţii ale săniilor sau 
consolelor şi respectiv pentru piese din materiale diferite, schimbând poziția 
şi geometria sculei. 

b) Semnalul generat de un traductor de vibrații montat cât mai aproape de 
sculă este amplificat şi analizat pentru obţinerea spectrului de frecvenţe din 
care se poate determina frecvenţa vibratiilor autoexcitate. 

c) În etapa a doua a studiului dinamic se determină răspunsul în frecvenţă al 
maşinilor-unelte la excitatia generată de procesul de aşchiere sau la o 
excitație dinamică generată de un vibrator electrodinamic comandat de un 
generator de semnal. 

Deoarece excitarea simultană în mai multe puncte în scopul izolării complete a 
unui mod de vibrații, este dificilă, se preferă “excitarea absolută” într-un singur punct 
a sculei sau piesei, prin utilizarea unui singur vibrator montat pe o direcție cât mai 
aproape de direcţia forței rezultante maxime de aşchiere. 
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Măsurând vibraţiile orizontale, verticale şi de răsucire, se determină funcțiile 
de răspuns în frecvenţă sub forma unei diagrame receptanta-frecventa şi fază- 
frecvență sau ca diagramă polară, din care se pot identifica frecvențele de rezonanță. 

Excitând maşina-unealtă cu diverse niveluri ale excitatiei, se pot evalua 
neliniaritatile. Prin compararea frecvenţelor de rezonanță cu frecvențele vibratiilor 
autoexcitate determinate în prima etapă se găsesc modurile proprii de vibraţie pentru 
care structura maşinii are rigiditatea dinamică minimă. 

d) În etapa a treia a studiului dinamic se excită structura cu frecvența acestui 
mod de vibrație, pentru determinarea formei modulului şi respectiv localizarea 
elementului “slab” al structurii. In acest scop traductorul de vibrații se amplasează 
consecutiv în diferite puncte de-a lungul componentelor principale ale maşinii, 
înregistrându-se amplitudinea vibratiei şi respectiv faza, fata de un semnal de 
referință generat de un traductor de vibrații montat într-un punct al structurii. 

Unind punctele în care se înregistrează aceeaşi amplitudine de vibraţie se pot 
obține “hărți modale” pe baza cărora se pot stabili locurile de rigiditate redusă. 

În cazul structurilor sudate, pe baza “hărților modale” se poate stabili locul de 
fixare al nervurilor de rigidizare. Când elementele structurale sunt predominant 
unidimensionale (ghidaje, traverse, coloane, montanti) se desenează forma modului 
de vibrație. Variatiile bruşte de pantă sau discontinuități de forma indică prezența 
elementului slab. 


6.12.5. Diagnosticarea vibroacustică a sculelor în procesul de aşchiere 


Diagnosticarea vibroacustică a stării de uzură a sculelor folosite în procesul de 
aşchiere, permite aprecierea performanțelor procesului de aşchiere în ceea ce 
priveşte calitatea suprafeţelor prelucrate şi precizia lor dimensională, uzura 
influențând negativ viteza de aşchiere, avansul şi implicit productivitatea şi 
fiabilitatea scule. 

Monitorizarea prin vibrații a stării de funcționare a sculei, permite substanțiale 
economii, reprezentând o soluţie simplă mai ales în cazul unei procesări digitale 
rapide a semnalului cu dispozitive specializate. Vibratiile specifice funcționării in 
condiţii de uzură a sculei se dezvoltă într-un domeniu larg de frecvență ( > 50 kHz ), 
în prezenţa unui zgomot de fond ridicat, vibraţiile specifice de uzură fiind 
nestationare. În scopul diagnosticării se recomandă : 

e plasarea traductorilor de vibrații cît mai aproape de sursă, eventual chiar pe 
sculă; 
e filtrarea “trece sus“ a semnalului pentru a elimina componentele de frecvență 

Joasă generate de funcţionarea normală a maşinii; 

e medierea în timp a semnalului, pentru eliminarea vârfurilor nesemnificative şi 
evidențierea tendinţelor. 
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6.13. Diagnosticarea instalaţiilor hidraulice industriale 


Instalaţiile hidraulice industriale sunt sisteme complexe care pot avea mai 
multe maşini sau elemente hidraulice conectate printr-o rețea de circuite pentru 
circulația lichidului. Acestea conţin, de asemenea, diverse maşini anexe (motoare 
electrice sau termice, turbine, reductoare, ventilatoare etc.) care emit zgomote 
caracteristice de origine mecanică, aerodinamică sau electrică şi care au fost analizate 
în capitolele precedente. 


Zgomotul specific instalațiilor hidraulice industriale este determinat atât de 
mecanismele de generare (surse mecanice şi hidraulice) cât şi de mecanismele de 
transfer şi radiație acustică a acestora. Sursele zgomotului de origine mecanică sunt, 
în principal, asociate mişcării organelor mobile ale maşinilor (şocurile pieselor în 
mişcarea alternativă, dezechilibrul pieselor în mişcarea de rotație, erori de fabricație 
şi montaj, rezonanţe etc.) 

Zgomotele de origine hidraulică sunt asociate unor fenomene aleatorii (curgere 
turbulentă în pompe, conducte şi vane, fenomenul de cavitatie) a unor fenomene 
periodice (zgomote generate de desprinderea periodică a turbioanelor, rezonanța 
volumelor de lichid etc.) sau unor mişcări ale organelor mobile care produc pulsatii 
ale lichidului. Principalele sisteme care concură la realizarea zgomotului de origine 
hidraulică sunt: 

e maşinile hidraulice rotative sau cu mişcarea alternativă (turbine, pompe 
centrifuge, pompe cu piston sau cu palete etc.) sau hidrostatice (motoare sau 
cilindri hidraulici); 

e singularitati şi discontinuități de curgere a lichidului (robineţi, vane, valve, 
diafragme, coturi etc.) şi sisteme de conducte pentru circulația lichidului. 
Diagnosticarea instalațiilor hidraulice industriale prin măsurători de vibrații sau 

zgomot comportă unele dificultăți legate de complexitatea acestora şi de 
imposibilitatea izolării şi decuplării diverselor elemente hidraulice care sunt conectate 
prin conducte, linii de arbori, cuplaje etc. 


6.13.1. Fenomene vibroacustice în instalaţiile hidraulice industriale 


Fenomenele vibroacustice au la origine mişcările relative ale structurilor 
mecanice şi ale fluidului. Energia dezvoltată într-un punct al sistemului este 
propagată sub forma de unde (vibrații longitudinale, transversale sau torsionale), 
traversând diverse medii cu o eficacitate variabilă, datorită fenomenelor de atenuare 
şi reflexie, energia acustică fiind în final radiată de suprafeţele exterioare ale 
instalaţiei aflate în contact cu aerul. Studiul radiaţiei acustice a unui element mecanic 
din componenţa unei instalații hidraulice necesită cunoaşterea următoarelor date: 

e distribuția temporară a forțelor de excitație în toate punctele structurii 
mecanice, care pot fi aplicate prin intermediul unor elemente mecanice sau prin 
lichid (sediul fluctuatiilor de presiune care generează fluctuații de forte, care 
acționează asupra pereţilor ce limitează fluidul ); 
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e răspunsul suprafeţelor în contact cu aerul, care este condiționat de distribuţia 
geometrică a maselor, de rigiditate şi într-o anumită măsură de natura 
amortizaril; 

e gradul de radiaţie al suprafeţelor in contact cu aerul. 

Zgomotul instalațiilor hidraulice poate fi: 

zgomot aerian, care este evaluat prin măsurarea presiunii acustice cu ajutorul 

unui microfon; 

e zgomotul structural, care este evaluat prin măsurarea vibratiilor structurii într- 
un punct, cu ajutorul unui traductor de vibrații; 

e zgomotul hidraulic, care este generat de fluctuațiile de presiune ale lichidului şi 
este măsurat cu ajutorul unui captor de presiune piezoelectric sau piezorezistiv, 
sau cu hidrofon. 

Analiza în domeniul frecvență poate oferi informaţii cu privire la repartiția 
spectrală a energiilor şi deci poate evidenția mecanismele de generare şi transfer. 
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În figura 6.20 sunt prezentate, pentru comparaţie, analiza în domeniul frecvenţă 
a zgomotului hidraulic (fig. 6.20.a), zgomotului structural (fig. 6.20.b) şi al 
zgomotului aerian (fig. 6.20.c) la o pompă centrifugă, din care se observă că energia 
este repartizată pe un număr mare de componente spectrale. 

Problema combaterii zgomotului şi vibratiilor la instalaţiile hidraulice este 
specifică fiecărui tip de structură şi începe cu analiza proceselor de excitație 
mecanică după care trebuie analizate procesele hidrostatice de generare a zgomotului. 

Zgomotele de origine mecanică sunt create de forțele de impact şi de frecare, 
fluidul având în general un rol pasiv. Aceste zgomote sunt generate adesea de vibrația 
maşinilor rotative sau cu mişcare alternantă. 

Zgomotul maşinilor cu mişcare de rotaţie este, în general, dat de vibraţiile de 
frecvenţă Joasă ale liniilor de arbori datorită dezechilibrului sau apariției forţelor de 
impact şi de frecare în lagăre. Aceste vibrații apar la toate regimurile de funcționare, 
având amplitudinea maximă atunci când frecvenţa de excitație (care este in general 
determinată de viteza de rotaţie) coincide cu frecvenţa proprie a rotorului. 

Zgomotul de origine mecanică al maşinilor cu mişcare alternativă rezultă din 
mişcare relativă a diferitelor organe (biele, pistoane, arbori cotiti) care poate fi 
însoțită de şocuri (datorită jocului sau forțelor necompensate ) şi care dau naştere la 
vibrații de frecvenţă ridicată. 

Zgomotul hidraulic este definit ca fluctuațiile presiunii statice medii produse în 
lichid şi transmise prin acesta. Se disting diverse tipuri de fluctuații de presiune care 
nu pot fi separate în timpul măsurătorilor cu traductori de presiune: 

e fluctuații de presiune care conduc la turbulență (sau pseudozgomot) şi care se 

propagă în sensul curgerii fluidului cu o viteză apropiată de viteza de curgere 

(în general câțiva m/s) şi cu o amortizare rapidă proporțională cu produsul p . v 

(în care p este densitatea iar v este fluctuatia de viteză); 

e fluctuații de presiune cu caracter acustic (sau zgomote) care se propagă cu 
viteza sunetului în lichid, pe distanţe foarte mari, cu o amortizare adesea slabă, 
proporţionale cu produsul p.c.v ( în care c reprezintă viteza sunetului în lichid); 

e lovituri de berbec, care se propagă cu o viteză egală cu viteza sunetului, dar 
corespunzătoare unei variații de amplitudine foarte mari şi care nu pot fi 
studiate pe baza unui model acustic liniar. 

Pseudo-zgomotul a fost studiat pe larg în domeniul aerodinamic. 

În cazul lichidelor, măsurările efectuate în conductele conectate la maşinile 
hidraulice industriale nu sunt, în general, perturbate de turbulență. 

Independent de natura lor, zgomotele hidraulice pot fi clasificate în funcție de 
procesul care le generează. Mecanismele de generare pot fi : 

e mecanisme de generare cu caracter aleatoriu (turbulente, cavitatie); 

e mecanisme de generare cu caracter periodic (pulsatii de presiune datorate 
mişcării părților mobile ale maşinilor); 

e mecanisme de amplificare (rezonanţa volumelor şi coloanelor de lichid excitate 
de mecanismele precedente). 
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6.13.2. Mecanisme de generare cu caracter aleator 


Zgomotul de turbulenţă ( pseudo-zgomotul ) este asociat unei viteze de curgere 
suficient de ridicate şi este dezvoltat de forțele care apar în straturile limită. 


În figura 6.21 sunt prezentate curbele E A 50 
de distribuție spectrală a zgomotului §p® 40 
hidraulic produs de curgerea apei într-o & S 30 
conductă decuplată total de alte surse de = = 20 
perturbatie. Presiunea acustică este > 3 10 
repartizată pe o bandă largă, marea 0 
majoritate a acesteia fiind continuta într-un -10 
domeniu de frecvență de până la 1000 Hz. 0 a TOUT Taco 
In zonele in care turbulenta este ridicata Freeventa 
(supape de pompe) structura este excitata Fig.6.21 


aleator intr-o banda larga de frecventa. 


Excitatiile generate de turbulență determină deci numeroase fenomene 
hidroacustice şi hidroelastice in interiorul instalaţiilor hidraulice. 

Zgomotul de cavitatie. Cavitatia este un fenomen specific instalaţiilor 
hidraulice, care se caracterizează prin apariția uneia sau a mai multor bule în lichid, 
atunci când presiunea absolută într-un punct devine inferioară presiunii vaporilor 
saturați (datorită vitezei locale ridicate sau turbulenței intense). 

Aceste bule pot ajunge prin curgere directă în zonele de înaltă presiune unde 
are loc implozia lor, cu emisie de energie vibratorie care este însoțită de un zgomot 
caracteristic, asemănător cu socul de gravitație asupra pereţilor maşinii. 

În cele mai multe cazuri practice lichidele au gaze dizolvate care, în zonele de 
presiune joasă, pot fi eliberate printr-un proces de degazare care precede sau însoţeşte 
cavitatia. Studiul spectrelor de zgomot hidraulic sau aerian, asociat sau dezvoltat de 
cavitatie arată că energia este radiata într-un domeniu larg de frecvenţă care tine de la 
frecvențele audio joase, până la mai multe sute de kHz, repartiția spectrală fiind 
determinată de fenomenele de scurtă durată şi impulsurile care însoțesc cavitatia. 

Cavitatia în vane constituie, in general, cel mai important mecanism generator 
de zgomot într-o vană. Efectul cavitaţiei se poate determina prin utilizarea unor 
dispozitive care să permită laminarea curgerii (clapete, şicane etc.). 

În cazul turbinelor hidraulice, pentru limitarea efectelor cavitatiei este utilizat 
aerul comprimat. 


6.13.3. Mecanisme de generare cu caracter periodic 


Zgomotul având caracter periodic poate fi asociat dezlipirii periodice a 
turbioanelor, sau mişcării organelor mobile. Dacă un lichid se află în mişcare relativă 
în raport cu un obstacol, se pot produce desprinderi alternând cu lipiri, dând naştere la 
turbioanele Karman. Frecvența fk de emisie a turbioanelor este legată de viteza 
relativă v a fluidului în raport cu obstacolele şi mărimea transversală echivalentă a 
acestuia (diametrul cilindrilor, grosimea marginii de trecere): 
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fk = St v/D 
in care S, reprezintă numărul lui Stronhal şi este egal cu aproximativ cu 0.2 pentru 
cele mai multe condiții experimentale. 


6.13.4. Zgomotul hidraulic asociat mişcării organelor de maşini 


În maşinile cu mişcare alternativă sau în pompele cu roti dinţate apar pulsatii 
ale presiunii datorită comprimării bruste şi detentei volumelor de fluid în interiorul 
maşinilor. În pompele hidraulice cu pistoane, zgomotul este realizat în principal de 
procesul de inversare a presiunii în canalele cilindrice ale pompelor, proces care 
produce gradiente de presiune foarte importante, şi deci forte excitatoare care 
actioneaza asupra organelor mobile si fixe aflate in contact cu volumul de lichid 
considerat. Optimizarea procesului de inversare a fost laborios studiat, dar diferitele 
metode aplicate (fante progresive in platoul de distributie, canale de compensare a 
presiunii, platou rotativ) nu permit reducerea suficientă a gradientilor de presiune in 
tot domeniul de funcţionare a maşinii şi determină uneori creşterea nivelului de 
zgomot pentru unele regimuri. 

În pompele cu roti dințate, zgomotul este asociat variațiilor de presiune în 
spațiul dintre dinți, profilul spaţiului de comprimare, precum şi poziția canalului de 
evacuare conditionand coeficientul de neregularitate a debitului. 

Frecvența vibratilor şi zgomotului asociate mecanismelor precedente este 
determinată de viteza de rotaţie şi de numărul elementelor mobile (numărul de dinți ai 
angrenajelor, numărul de cilindri). 

Variatiile de presiune sunt transmise în conducte sub formă de unde acustice. 

În cazul mașinilor rotative, vibraţiile şi zgomotele periodice sunt cauzate de 
trecerea paletelor prin fata unui reper fix, trecere care este însoțită de variația 
periodică a presiunii de lichid, care se suprapune peste componentele aleatoare 
(determinate de turbulente sau cavitatie). 

Principalele componente spectrale periodice care pot fi depistate in spectrul 
zgomotului aerian sau hidraulic sunt: 

e frecvenţa de rotație a arborelui: fı =n / 60 [ Hz]; 
e frecvenţa de trecere a paletelor: f =z fi ; 
e armonicele frecventelor precedente. 
unde s-a notat cu z numărul de palete ale rotorului, iar cu n turatia acestuia. 

Nivelul zgomotului periodic este determinat atât de condițiile de funcționare 
(viteză de rotaţie, debit, presiune) cât şi de parametrii geometrici ai maşinii (traseul 
canalelor, diametrul pistoanelor, profilul paletelor etc. ). 

Fluctuatiile de presiune cu caracter acustic se propaga, în principal, în rețeaua 
de conducte sub formă de unde plane. 

Dacă rețeaua de conducte conţine discontinuități (ştrangulări, largiri, deviații) 
undele emise de surse localizate produc reflexii care dau naştere la unde staționare şi 
care pot genera fenomene de rezonanță importante. Reducerea radiației acustice a 
instalaţiilor hidraulice industriale se poate realiza prin: 
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adaptarea optimă a elementelor hidraulice (debitul pompelor, diametrul 
canalelor şi al conductelor); 

eliminarea riscului de apariţie a cavitatiei prin alegerea parametrilor funcționali 
optimi; 

reducerea turbulentelor prin îmbunătăţirea condiţiilor de curgere a lichidului 
(viteze de curgere suficient de reduse, schimbări progresive de secțiune, raze 
de curbură suficient de mari etc.); 

dispunerea zonelor de linistire a aspirației pompelor pentru evitarea 
introducerii de cantități masive de aer în lichid, care produc instabilității de 
curgere; 

calculul prealabil al frecvențelor proprii ale structurii mecanice sau ale 
coloanelor de lichid şi compararea acestora cu frecvențele excitatiilor în scopul 
realizării unor modificări geometrice corespunzătoare a sistemelor hidraulice, 
pentru evitarea fenomenului de rezonanță; 

inserarea între sursa pertubatoare şi conducte a unor elemente vibroizolante. 


6.14. Monitorizarea prin vibrații 


Supravegherea funcționării maşinilor şi utilajelor în exploatare prin parametrii 


specifici procesului de funcţionare, prin vibrații, temperatură etc., conduce la sporirea 
fiabilitatii, a eficienței în exploatare, la reducerea costurilor de producție şi 
exploatare. Instalaţiile sau sistemele de monitorizare sunt utilizate pentru a verifica 
normalitatea funcţionării, de a detecta eventualele abateri sau defecte şi de a furniza 
informaţii pentru decizii de oprire, pentru diagnosticare. 


Aceste decizii pot fi cu caracter localizat pe o maşină sau utilaj sau pot fi pe un 


sector sau pe toată întreprinderea. 


Funcțiile sistemului de monitorizare pot fi de: 


e protecţie sau preventivă, cu oprirea automată a funcționării, dacă starea maşinii 


o impune; 
analiză şi diagnosticare, cu determinarea cauzelor modificărilor de stare. 
Parametrii recomandati pentru monitorizare la maşini şi instalaţii critice sunt: 


1) În condiţii de dotare minimă: 


a vibrații; 

a poziţia axială a arborilor; 
a temperatura în lagăre. 

a presiuni, debite, viteză etc. 


2) În condiţii opţionale sau specifice impuse: 


performanţe de proces; 

puterea; 

energia acustică, emisie de impulsuri acustice; 
contaminarea lubrifiantului; 

a debite de scăpări prin etanşări. 

Monitorizarea poate fi plasată: 


DU LU 
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pe parcursul procesului tehnologic, după montaj, pentru determinarea preciziei 
de execuţie a componentelor; în acest caz monitorizarea se poate face “la cald”, 
în condiţii de funcţionare, sau “la rece”; 

în timpul rodajului, în condiții de funcționare în gol sau în sarcină, în scopul 
verificării obținerii parametrilor funcționali, verificarea preciziei de execuție 
sau montaj; 

la pornirea maşinilor noi sau a celor reparate, în scopul verificării proiectării, a 
echilibrării; 

în timpul exploatării curente; în această perioadă monitorizarea se realizează 
atât prin parametrii de proces, cât şi prin temperatura în lagăre sau în circuitele 
de ungere şi răcire, prin vibrații, prin poziţiile relative ale elementelor maşinii. 


Sisteme de monitorizare prin vibrații. 
Proiectarea sistemelor de monitorizare prin vibrații se realizează fie odată cu 


proiectarea maşinilor sau utilajelor de monitorizat, fie pentru maşini sau utilaje 
executate, ținând seama de destinația acestuia, de performanţele necesare, dar şi de 
amploarea şi consecinţele unor eventuale avarii. 


Proiectarea monitorizării trebuie să tina seama de: 

e corelatia maşină - sistem de monitorizare; 

e necesităţile de organizare şi calificare specifică a personalului; 

e dimensiunile sistemului de monitorizare; 

e considerații economice. 

Un sistem tipic de monitorizare perfecționat pentru maşini critice, poate fi 


realizat ca o combinaţie între o instalație de monitorizare care să asigure alarma 
automatizată prin circuite electrice şi electronice şi un sistem automat de achiziționare şi 
păstrare a datelor relative la parametrii caracteristici stării de funcționare (fig. 6.22). 
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Fig. 6.22 
Funcțiile componentelor modularizate ale ansamblului sunt următoarele: 
1. Modulul de control explorează consecutiv toate punctele monitorizate, la 
intervale de timp suficient de mici (cca Is); rezultatele acestei explorări sunt 
transferate periodic printr-un calculator de sistem către banca de date, pentru 


păstrarea pe durate îndelungate, compresie de date, analiză şi înregistrare grafică sau 
display. Depăşirea limitelor stabilite declanşează, la nivelul modului de control, 
reacții automate sau comandate în vederea alămării, protecția utilajului prin oprire 
etc. La comanda modulului de control sau a calculatorului de sistem, semnalul de 
vibrație se transferă sistemelor de analiză (în frecvență, amplitudine sau timp) şi 
înregistrare. 

2. Calculatorul de sistem asigură la nivel de ansamblu transferul de date şi de 
reacții programate între modulul de control, sistemele de analiză şi banca de date. 

3.Modulul MODEM asigură dialogul şi intervenția experților la distanță, 
intervenind direct în funcțiile sistemului, obținând sau transmițând date către banca 
de date. 

Sistemul poate funcționa automat sau comandat independent de modulul de 
control, care beneficiază de independență constructivă şi funcțională pentru 
explorarea şi prelevarea de date independent de funcționarea restului sistemului. 

În stare de alarmă, sistemul poate fi conectat pe funcţionare automată sau, dacă 
este posibil, pe funcţionare comandată, specialistul putând studia fenomenele în timp 
real sau direct. Înregistrarea se poate realiza pe bandă magnetică, pe mai multe 
canale. 

Tehnica actuală de monitorizare a evoluat mai mult pe linia multiplicarii 
numărului de puncte de control şi parametri studiati, a vitezei de analiza şi mai putin 
pe linia calităţii şi preciziei diagnosticului. Avalanşa de informaţii obiective furnizate 
de sistemul de monitorizare, afectează calitatea diagnozei, cu atât mai mult, cu cât nu 
sunt rare cazurile în care cauze diferite pot avea acelaşi efect şi aceeaşi cauză să 
conducă la efecte diferite. 

Este de remarcat însă că simpla acumulare de date în vederea deciziei sau 
diagnosticului nu este totdeauna suficientă. Sunt citate cazuri în care rezultatul unei 
măsurări, pe un singur parametru, nu este suficient pentru aprecierea stării unui întreg 
ansamblu sau chiar a unei maşini. În aceste cazuri sunt necesare interpretări statistice, 
pe mai multe serii de date, de analize pe baza de date prelevate în timp. 
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7 


IZOLAREA VIBROACUSTICĂ 
A SISTEMELOR MECANICE 


7.1. Consideraţii generale 


Vibratiile produse de masini pot avea cauze variate, unele inerente procesului 
tehnologic sau principiului de funcţionare al maşinii, altele datorate unor inexactitati 
de execuţie şi montaj, a uzurii etc. 

Procesul tehnologic este cauza principală a vibratiilor provocate de ciocanele 
de forjă, concasoare, elevatoare cu cupe, site vibratoare, maşini pulsatoare pentru 
încercări la oboseală etc. În astfel de cazuri nu se poate acţiona asupra sursei de 
vibrații, ci se construieşte o fundaţie care să realizeze o izolare activă pentru 
protejarea instalaţiilor, a clădirilor şi a omului. 

Principul de funcţionare în cazul maşinilor cu mişcare alternativă (motoare, 
compresoare şi pompe cu piston) generează forte periodice care produc vibrații. 

În anumite cazuri aceste forte periodice pot fi anulate prin echilibrarea maselor, 
realizată la construcția maşinii. 

O altă soluție de micşorare a forţelor periodice o constituie folosirea aliajelor 
uşoare la construcţia pistoanelor şi a bielelor. Forţele neechilibrate produc vibrația 
maşinii care poate fi diminuată prin izolare antivibratorie. 

Inexactitatile de execuţie constituie cauze de vibrații şi la maşinile cu mişcare 
circulară uniformă: turbine, motoare, generatoare electrice etc. 

Principalele surse de vibrații şi zgomot radiant din cadrul maşinilor şi utilajelor 
mecanice sunt: ciocnirile, forțele variabile generate de erorile de execuţie şi de 
montaj la organele de maşini, forțele electromagnetice variabile la maşinile electrice 
rotative, presiunea variabilă determinată de procesul de compresie în motoarele cu 
ardere internă, forțele variabile determinate de curgerea fluidelor, rezonanțe mecanice 
etc. 

Măsurile care determină îmbunătăţirea comportării vibroacustice a maşinilor şi 
utilajelor pot fi : 

e măsuri de protecţie activă, care urmăresc obţinerea unui răspuns dinamic 
redus, prin eliminarea cauzelor vibratiilor chiar la sursă: mărirea preciziei de 
execuţie a organelor de maşini, echilibrarea maselor, echilibrarea forțelor, 
reducerea jocului în articulaţii, evitarea rezonantelor etc. 

e măsuri de protecţie pasivă, care măresc rezistenţa mediului la transmiterea 
vibraţiilor şi la propagarea undelor acustice sau care reduc radiația acustică. 
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Calea prioritară de combatere a vibratiilor şi zgomotului o constituie aplicarea 
măsurilor de protecție activă, deoarece în cazul unui răspuns dinamic redus al 
maşinii: 

e creşte durabilitatea elementelor componente (se reduce uzura elementelor 
aflate în mişcare relativă şi oboseala materialelor sau distrugerea acestora la 
suprasarcini dinamice); 

e creşte eficacitatea măsurilor de protecție pasivă. 

Pentru reducerea răspunsului dinamic al maşinilor se folosesc în special 
următoarele căi : 

e reducerea nivelului excitatilor; 

e modificarea frecvenţelor excitatilor sau a frecvenţelor proprii ale structurilor 
pentru evitarea fenomenului de rezonanță; 

e folosirea absorbitorilor dinamici. 

Dintre măsurile de protecție pasivă pentru combaterea zgomotului şi vibratiilor 
la maşini şi utilaje, cele mai utilizate metode sunt: 

e izolarea acustică prin carcasare ; 

e izolarea antivibratorie. 


7.2. Izolarea acustică prin carcasare 


Atenuarea zgomotului generat de maşini şi utilaje în funcţionare se poate 
realiza cu eficiență ridicată prin carcasarea acestora. Încercările experimentale au 
demonstrat atenuări semnificative chiar în cazul unor structuri uşoare şi ieftine. 
Carcasările sunt aplicate la surse de dimensiuni reduse (~lm) până la unităţi 
tehnologice (motor + transmisie + compresor cu aer) cu dimensiuni mari (~10 m). 

Condiţiile pe care trebuie să le îndeplinească carcasele fonoizolante sunt destul 
de severe şi anume: 

e să folosească materiale care realizează o izolare acustică ridicată, au masa 
redusă şi preţ de cost scăzut; 

e materialele să fie rezistente la intemperii, ulei, la acţiuni termice etc.; 

e carcasa trebuie să permită ventilatia interioară pentru răcirea sau aerisirea 
surselor sau receptorilor protejaţi, să permită intervenţii uşoare pentru reparații 
etc; 

e să prezinte o izolare fonică bună etc. 

Atenuarea prin carcasare a maşinilor şi utilajelor cu zgomot mare în 
funcționare s-a impus ca una dintre soluțiile de eficienţă tehnico-economică. 

Izolarea acustică prin carcasare este o tehnică eficientă pentru atenuarea 
zgomotului produs de maşini, întrucât realizează o reducere substanțială a acestuia. 

Sunt astfel de reținut atenuări curente de 20 + 30 dB la frecvenţe de 1000 Hz, 
performanţe care conturează clar importanţa unor asemenea soluții. 

Mărimea atenuării realizată prin carcasare depinde de gradul de închidere al 
incintei, scăzând foarte repede o dată cu creşterea mărimii deschiderilor (fig. 7.1). 
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Fig. 7.1 

O izolare acustică foarte bună se realizează prin utilizarea carcaselor din 
structuri compuse, cu absorbanti acustici (amestecuri de cauciuc, bitum, cu material 
pe bază de polimeri) care realizează o amortizare înaltă a energiei de vibrații sau prin 
utilizarea pereților dubli. 


sunt de altfel şi cele mai supărătoare. 


7.3. Izolarea antivibratorie 


Prin izolare antivibratorie se înțelege ansamblul de măsuri care se iau pentru a 
împiedica transmiterea vibratiilor de la o sursă la mediul înconjurător (izolare activa) 
sau de la acesta la un echipament sensibil la vibrații (izolare pasivă). 

Vibratiile generate de părțile mobile ale maşinilor care nu au putut fi eliminate 
în faza de proiectare sau cea de execuţie prin măsuri de protecție activă, se transmit 
părților fixe ale acestora, şi sub formă de unde elastice la elementele de construcţie. 

Această transmisie poate fi redusă dacă între maşină şi elementele cu care 
aceasta vine în contact se realizează un cuplaj cât mai slab, prin intermediul unei 
suspensii elastice. 


F=F, sin ot 


Masina Maşină 


zi Izolator Izolator 


de vibrații de vibrații 
d Fundaiic Fundatie 
Fr 
u= u, sin ot 
Izolare activa Izolare pasiva 


Fig. 7.2 
Pentru studiul izolarii antivibratorii, masina se poate considera sub forma unui 
corp rigid de masă m care este prins de fundaţie (considerată imobilă) printr-un 
izolator de vibrații, care are elemente elastice şi de disipare a energiei, fiind 
caracterizat prin rigiditatea k şi coeficientul de amortizare c. 
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În cazul acestui model matematic simplu, cu un grad de libertate, pulsatia 


proprie a sistemului este: 
k 
dis JE _ |e 
0) fo 


La proiectarea izolării antivibratorie, o primă condiție o constituie evitarea 
rezonanței, adică pulsatia excitației oz @,. 

În cazul în care se doreşte ca factorul de amplificare A < 1 şi T < 1 maşina 
trebuie să funcționeze la turatii ridicate, superioare turatiei critice (la care se produce 
rezonanţa), deci sistemul maşină-suspensie elastică trebuie să aibă o pulsatie proprie 
joasă, deci trebuie utilizată o suspensie elastică moale. Pentru a realiza o pulsatie 
proprie joasă, se poate acţiona asupra rigiditatii k sau asupra masei m. 

Dacă se consideră vibrația forțată, fără amortizare (G = 0), datorită unei 
excitatii armonice, se poate scrie amplitudinea vibratiei forţate: 


ee RE: 
° k oy k-mo’ 
as pa 
(63) 


(0) 
Dacă reprezentăm grafic variația amplitudinii X, în funcție de k şi respectiv 
m, se observă că micşorarea amplitudinii se poate realiza prin mărirea rigiditatii k sau 
a masei m (fig. 7.3). 


i 
x, si 

F, 

k 
k 
24 2 

0 ma a 0 © m 
= E 
ma? 
a) b) 
Fig. 7.3 


Mărirea teoretic până la infinit a rigiditatii k înseamnă o legătură rigidă între 
maşină şi fundație. Dacă fundaţia este imobilă şi nu poate fi mişcată de către sursa de 
vibrații, legarea rigidă poate fi o soluție pentru evitarea vibratiilor. Acest lucru se 
poate realiza dacă maşina care vibrează este mică, iar fundația are masă mare. 
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În general însă, legarea rigidă (k foarte mare) nu este o soluţie de izolare 
vibratorie. După cum rezultă din fig.7.3.a mărirea masei m determină micşorarea 
amplitudinii X,. Mărirea masei m implică folosirea unui bloc de fundaţie, legat rigid 
de maşină şi rezemat apoi elastic. 


7.4. Structuri şi materiale folosite pentru izolarea vibratiilor 


Structurile sau materialele folosite pentru realizarea izolării antivibratorii pot 
acționa prin efectul de izolare a vibratiilor sau prin amortizarea acestora. 

În cazul amortizării vibratiilor are loc disiparea ireversibilă a energiei mecanice 
a vibratiei, ca urmare a frecărilor interne şi transformarea acesteia în alte categorii de 
energie: calorică, de deformatie etc. Materialele cele mai folosite în izolarea 
antivibratorie sunt: 

e elementele elastice din cauciuc; 

e arcurile metalice; 

e alte materiale: pluta, pâsla, ţesături presate, lemn etc. 

Cauciucul este în prezent un material de bază în combaterea vibratiilor, datorită 

următoarelor proprietăți principale: 

e având un modul de elasticitate foarte mic (E=10°+10’ N/m’) cauciucul se 
deformează mult, fiind capabil să preia prin şoc un lucru mecanic de 4 ori mai 
mare, decât şocul preluat de arcurile de oţel; 

e elementele elastice din cauciuc au constante elastice foarte mici, ceea ce 
permite realizarea unor pulsatii proprii coborâte; 

e cauciucul are proprietăți de amortizare ridicate, putând disipa aproximativ 
30+35% din energia totală a vibratie1; 

e cauciucul este un bun amortizor de zgomot. Viteza de propagare a sunetului în 
cauciuc este de 45m/s, în timp ce în aer este de 340m/s, iar în oțel de 5100 m/s. 
Ca dezavantaje se pot enumera: 

e îmbătrânirea in 5-20 ani; 

e pierderea proprietăților elastice prin îmbătrânire sau sub influența agenților 
chimici, atmosferici etc; 

e dificultăți de calcul datorită comportării neliniare a cauciucului; 

e domeniul de temperatură redus (-20 + + 70°C) 

Una din mărimile principale care caracterizează cauciucul este duritatea. 

Modulul de elasticitate este în funcție de duritate şi de forma epruvetei. 

Se numeşte factor de forma k a unui izolator de cauciuc, raportul între 
suprafaţa încărcată şi suprafaţa laterală. 

Pentru un izolator cilindric de diametru d şi înălțime h factorul de formă este: 


m: d? 
_ 4 _d 
r-d-h 4h 
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Deoarece cauciucul este putin compresibil, la deformatii mici, volumul 
cauciucului rămâne constant, iar deformația volumetrică €, este nulă: 


E, =E, +E, +E, =0 
unde €,,€,,€,sunt deformatiile specifice pe trei direcții ortogonale. 


Datorită acestui fapt, cauciucul poate să-şi schimbe forma, dacă este solicitat la 


compresiune, numai pe seama deformatiilor laterale. Din acest motiv, izolatorii de 
cauciuc trebuie să aibă o formă care să permită dilatarea laterală liberă a acestora. 


Tabelul 7.1 
Nr. | Tipul Schița Constanta elastică | Eforturile unitare 
crt. | izolatorului | izolatorului | Deplasarea: admisibile pentru cauciuc 
Solicitarea 6 - translație; 
O - rotație 
1 | Compresiune ES Static: 
(pent $ k = 6 2 
Pe. a || gees h o =(3+5)-10°N/m 
sarcini mari) IERE Fh Dinamie 
6 = — l 
SS ES o, = (1+1.55)-10°N/m? 
2 | Forfecare A GS Static: 
(pentru h t, =(1+2)-10°N/m? 
frecvență Fh Dinámic: 
F =, 5 ÎL zii i 
a GS t, = (0.3+0.5):10°N/m? 
S - suprafata de 
forfecare 
3 Răsucire GSd? Static: 
— gh t, =(1+2)-10f N/m? 
9- 8M,h Dinamic: 
~ SG t, =(0.3+0.5)-10N/m” 
a) 
Fig. 7.4 
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Deformatia statică a unor izolator din cauciuc este cu atât mai mare cu cât 
coeficientul de formă este mai mic. În acest scop trebuie micşorată aria pe care este 
repartizată sarcina şi mărită aria laterală liberă. Acest lucru se realizează prin 
folosirea plăcilor cu nervuri (fig. 7.4.a) sau cu găuri (fig. 7.4.b). 

În tabelul 7.1 sunt prezentate cele mai simple forme de izolatori de vibrații. 

Arcurile de oțel reprezintă una din cele mai reuşite soluţii de izolare 
antivibratorie. Datorită deformatiilor mari, ele permit realizarea de suspensii cu 
frecvenţe proprii joase. Spre deosebire de izolatorii de cauciuc care se folosesc la 
forte mici şi mijlocii arcurile din oţel se pot utiliza pentru cele mai variate sarcini. 

Întrucât amortizările interne realizate de arcurile din oţel sunt neglijabile, la 
frecvenţe ridicate arcurile de oţel produc zgomote şi de aceea sunt recomandate în 
cazul maşinilor cu turatii sub 1500 rot/min. Calculul arcurilor folosite în protecția 
antivibratorie se face pe baza relațiilor din cursul de rezistenţa materialelor. 

Pluta se foloseşte sub formă de plăci cu grosimi uzuale de 60mm, fie ca plută 
naturală, fie ca plută măcinată, amestecată cu un liant. Pluta naturală este elastică, 
rezistentă la apă şi ulei şi îşi păstrează elasticitatea peste 40 de ani. Pluta este un bun 
izolator de vibrații şi zgomot. 

Pentru a se evita fărâmițarea plutei, presiunea statică admisibilă nu trebuie să 
depăşească 8.10” N/m’. Izolatorii de plută se folosesc la maşini de turatii ridicate 
(motoare electrice, turbogeneratoare). 

Pâsla este un material mai rezistent la agenţii chimici şi mecanici decât pluta 
sau cauciucul. Se foloseşte în mod curent ca strat izolator pentru amortizarea 
şocurilor şi ca amortizor de zgomot. Presiunile admisibile la pâslă sunt de ordinul 
(6+8).10° N/m’. 


7.5. Izolarea vibratiilor cu ajutorul straturilor amortizoare 


Combaterea corespunzatoare a vibratiilor sau reducerea zgomotului impune de 
multe ori ca elementele structurale să aibă o amortizare bună. 

O metodă pentru obţinerea unei astfel de amortizări constă în aplicarea unui 
tratament de suprafață pentru amortizare, care face să crească într-o anumită 
proporție capacitatea de amortizare a structurii, prin disiparea energiei de vibrație, 
datorită vascozitatii, încovoierii fibrelor şi frecărilor interne, precum şi a efectelor de 
frecare de sub stratul amortizor. 

Pentru realizarea structurilor de amortizare în cazul caroseriilor auto se 
utilizează masticul, pâsla asfaltică, straturi fibroase etc. 


7.6. Calculul izolării cu covoare de cauciuc 


In calculul covoarelor amortizoare, datele preliminarii sunt: greutatea G a 
maşinii şi frecvenţa proprie f, ce trebuie realizate pe direcție verticală. 


Frecvența proprie: f, = — 8 


JS fai 
n \ fy 


st 
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G-h p-h 


Dar : fı =— = —— 
S-E E 
unde p este presiunea pe covor, iar E modulul de elasticitate. 


N ! G 


Pentru covoarele din cauciuc se admite: p, =1+70—~ şi S=— 
m Pa 

Alegerea corectă a soluției de izolare antivibratorie se face în funcție de 
spectrul excitatiilor pe direcție verticală care apar în funcționarea maşinii, de unde 
rezultă valoarea maxim admisibilă a frecvenţei proprii f, a sistemului maşină-izolator, 
care trebuie să fie inferioară frecvenţei de excitație minimă. 

Se recomandă ca: 

e pentru f, >12Hz sa fie folosite covoare amortizoare din cauciuc; 


e pentru 5 < f, <12Hz să fie utilizaţi suportii izolatori; 
e pentru f, <5Hz se recomandă suporţi izolatori cu arcuri din oţel sau 
fundații speciale. 


Aplicație 

O maşină cu masa m, având frecvența minimă perturbatoare f, se aşează pe un 
covor elastic, în aşa fel încât să se realizeze o frecvenţă proprie de n ori mai mică 
decât frecvenţa excitație. 

Să se dimensioneze izolatorii din cauciuc cunoscând E şi p. 


l 
piste 5 Dar f == a => ĝu = = 2 
n 2n \5,, 4n- f; 
Această deformatie poate fi scrisă: 
F-h -h . 
a = = È => h = E Ss ŞI S = F 
S-E E p p 
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